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PREFAŢĂ LA EDIŢIA A DOUA 


În ultimul deceniu, industria de motoare cu ardere internă pentru auto- 
vehicule din România s-a dezvoltat impetuos. Din anul 1970, parcul de auto- 
turisme din țară s-a completat cu o mașină nouă, de înaltă performanţă : 
turismul Dacia 1300, produs pînă astăzi în peste 400 000 de exemplare. Parcul 
de autobuze şi de autocamioane a înregistrat o modificare de esență: s-a trecut 
de la motorul cu aprindere prin scânteie la motorul cu aprindere prin compri- 
mare, aproape 3/4 din maşini fiind astăzi echipate cu motoare diesel, fabri- 
cate în țară (din cele 33 877 autocamioane produse în anul 1978, 26 419 sînt 
echipate cu motoare diesel). 


În scopul realizării unor motoare de concepție proprie, originală, s-a creat, 
în amul 1975, INSTITUTUL NAŢIONAL DE MOTOARE TERMICE 
(I1.N.M.T.). Proiectarea în domeniu realizează în această etapă o sinteză, 
pentru a jine seama de ceea ce s-a obtinut pe plan mondial, dar este che- 
mată să vină şi cu soluții noi, proprii. Cercetarea este organizată pentru a 
verifica noua concepție de proiectare şi, totodată, pentru a oferi proiectării un 
fond propriu de cunoştinţe, soluții tehnice de detaliu și de ansamblu, care să 
permită realizarea unor construcții originale, economice, în privinţa consu- 
mului de combustibil, consumului de metal, al fiabilității. 

În Raportul la cel de-al XII-lea Congres al P.C.R., prezentat de tovarășul 
Nicolae Ceaușescu, secretar general al Partidului, s-a arătat că o orientare 
principală a viitorului cincinal este şi „aplicarea unui program sever dă eco- 
nomisire a petrolului şi gazelor, a tuturor combustibililor”, că „se va trece la 
veproiectarea întregii game de motoare cu combustie internă pentru reducerea 
consumului de carburanti” ; sânt create condițiile ca aceste sarcini să fie înfăp- 
tuite cu succes, pentru ca şi în domeniul motoarelor cu ardere internă, aşa. cum 
se arată în Raport, „deceniul următor să devină cu adevărat deceniul ştiinţei, 
tehmicii, calității și eficienţei”. 

Pe plan mondial, cercetarea şi proiectarea motoarelor de autovehicule au 
fost confruntate în decemul al 3-lea cu probleme noi. Astfel, la începutul dece- 
niului, realizarea motorului cu „gaze curate” sau limitarea substanțelor polu- 
ante evacuate de motor în atmosferă, s-a definit ca o cerință de vîrf. Apoi, 
de la mijlocul deceniului, economia. de combustibil sau realizarea unor motoare 
cu randamente ridicate s-a constituit ca o direcție de actiune care concentrează 
astăzi mari forțe științifice şi tehnice, numeroase mijloace materiale. Este semmi- 
ficativ că, în ultimii 3—4 ani, alături de concursurile sportive de viteză, care 
Pretind motoare de mare putere litrică, se dezvoltă concursurile sportive pentru, cel 
mai mic consum de combustibil, cea mai bună performanță fiind atinsă în 
anul 1979 şi reprezentată de uluitoarea cifră de 0,103 1/100 km. Tot de la 
mijlocul deceniului al 8-lea s-au intensificat încercările de a extinde „„dieseli- 
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zarea” — aplicată inițial la autocamioane şi autobuze — la turismele de litraj 
mediu şi eventual mic, vealizndu-se motoarele diesel rapide, de turație compa- 
vabilă cu a motorului cu aprindere prin scînteie. Deceniul al 8-lea mai înre- 
gistrează că tendința. de supraalimentare a motoarelor diesel de autocamioane 
manifestată anterior, se transformă într-o aplicație curentă, iar Sfârşitul acestui 
deceniu marchează încercările reuşite de supraalimentare chiar şi a motoarelor 
diesel rapide de turism. Această preocupare peniru văspîndirea supraalimen- 
tării se mamifestă mu numai din dorința de a reduce masa vaportală de metal 
ci și dim nevoia de economisire a combustibilului, prin prelucrarea rațională 
a căldurii conținute în gazele de evacuare. În fine, fiabilitatea motorului s-a 
bucurat la rîndul ei de o atenție e Rigiditatea şi rezistența înaltă a 
structurilor şi organelor mobile, câlitatea suprafețelor portante şi a lubrifian- 
zilor precum şi jocurile de montaj reduse au împins durata de serviciu a moto- 
rului la cifre remarcabile. A 4 [a 

Ultimul deceniu marchează progrese însemnate în tehmica de investigație 
„a motorului, fără de care soluțiile rafinate ar rămîne neevaluate corect şi mai 
ales neoptimizate. S-a dezvoltat în paralel tehnica experimentală, de investi- 
gație, măsurare şi control, cât şi tehmica de calcul electronic. , 

În această edijie a lucrării, autorul s-a străduit să găsească locul cuvenit 
pentru realizările şi preocupările în domeniu, din decemul al 8-lea, înlocuind 
mai bine de jumătate din textul, figurile şi tabelele primei ediţii. În acest scop: 

— s-a extins informația despre motorul diesel atât în domeniul proceselor 
(se prezintă mai amplu jetul de combustibil, mişcarea organizată a fluidului 
motor în cilindru, procedeul de formare a amestecului şi arderii în peliculă, aplicat 
în țară pe motoarele diesel de autocamioane și autobuze), cît şi în domeniul 
construcției (sistemul de injecție, sistemul de supraalimentare, sistemul de 
pornire etc.); i Na PA 

— s-a exemplifica teoria și construcția cu un mare număr de soluţii întilnite 
pe motoarele de autovehicule, fabricate pentru prima dată în pară în ultimii zece 
ani şi anume pe motorul turismului Dacia 1300 şi pe motoarele autocamioanelor 
DAC şi ROMAN; ES $ 

— s-a inclus un capitol despre poluarea chimică şi sonoră a mediului: ambiant ; 

— s-a sistematizat într-un capitol problematica şi realizările din ultimii 
3—4 ami, privind economia de combustibil, arătîndu-se modalitățile prin care 
se speră să se obțină în următorul deceniu um motor de autovehicul cu un consum 
de combustibil cu 25... 30 %, mai mic; 

— sînt prezentate în două capitole cunoştinţele privind supraalimentarea ca 
procedeu și turbosuflanta ca mijloc de realizare; : 

— s-au dezvoltat cunoștințele privind schimbul de gaze, de care depind per- 
formanțele motoarelor rapide sau swbraalimentate ; 7 

— s-au adăugat unele cunoştinţe elementare despre combustibili şi lubrifianţi, 
pentru a înlesmi înţelegerea problemelor fundamentale ale proceselor de ardere 
şi lubrificație; A 

i — S-a pus un accent mai mare pe investigația experimentală, ca Dârghie 
principală în activitatea de perfectionare a motoarelor, insistându-se, cu deosebire, 
asupra tehmicilor de cercetare, măsurare şi control care urmăresc mişcarea gazelor 
în cilindru, formarea amestecului, compoziția gazelor de evacuare, starea, termică 
şi de tensiune a pistonului, considerat „călcâiul lui Achile” al motorului ; 

— s-a aplicat analiza numerică la un număr mare de probleme de calcul, 
pentru a ușura folosirea calculatoarelor electronice atît la găsirea soluțiilor unor 
ecuații sau sisteme de ecuaţii diferenţiale sau transcendente, cât şi la determinarea 
variantelor optime. 
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lucrarea este scrisă în Sistemul Internațional de unități de măsură, dar pentru 
folosirea ei de către cititorul familiarizat cu Sistemul Tehnic unele relații sînt 


redate în ambele sisteme, iar Anexa 2 oferă informaţiile necesare, îndeosebi pentru 
velajiile de natură energetică și termică; sînt efectuate modificările cuvenite în 
Privinia standardelor de încercare, de materiale şi terminologie apărute în țară 
și peste hotare în ultimul deceniu; este revăzută bibliografia, care astfel include 
multe titluri noi. 

Ediţia de faţă este completată cu un mumăr de Peste 50 de exemple numerice. 
Cele mai mulie dintre aceste exemple reprezintă o aplicazie care evaluează fenomene 
Şi Procese mai pugin sau de loc tratate în literatura de specialitate (mișcarea 
gazelor în cilindru, caracteristicile jetului de combustibil, arderea, transferul de 
căldură, încărcarea termomecanică a Pistonului, vibrația segmentului şi a arbo- 
relui cotit etc.), metode noi, originale de calcul; ele îngăduie astfel o mai bună 
apropiere de realitățile fizice, specifice motoarelor peniru autovehicule. Tot ca o 
aplicație trebuie considerat și programul pentru calculul forțelor și momentelor 
din mecanismul motor, inclus în ediția de faţă. 

Ultimul capitol, privind proiectarea de concepție, tratează problemele la nivelul 
Proiectului telmic al unui motor, ceea ce întregește cumoștințele de proiectare. 
Acest capitol se încheie cu unele cunoștințe despre modul în care se desfăşoară 
cercetarea științifică în domeniul motoarelor, ceea ce orientează pe cititor într-o 
activitate care cunoaște o amplă dezvoltare. 


Revizuirea şi completarea ediției precedente cuprinde şi alte aspecte. Astfel: 


AUTORUL 


DIN PREFAȚA LA EDIȚIA ÎNTÎI (1969) 


Industria de motoare cu ardere internă pentru automobile şi tractoare realizează 
astăzi asemenea dimensiuni încât cu greu pot fi evaluate. Dezvoltarea ei a fost 
însoțită de-a lungul timpului — cu cîțiva ani în urmă s-a sărbătorit centenarul 
motorului cu ardere internă — de o specializare tot mai profundă a numeroase 
uzine, care participă prin organele şi subansamblurile pe care le execută la elabo- 
varea produsului final. Există astăzi fabrici specializate pentru producția de 
pistoane și segmenți, de carburatoare și sisteme de injecție, radiatoare şi sisteme 
de aprindere etc. Acest proces specific de dezvoltare a atras după sine consecinţe 
ample. Cunoştingele de specialitate au fost adîncite pas cu pas, ajungându-se 
astfel la un grad înalt de perfectiune în construcția motoarelor cu ardere internă. 
Literatura de specialitate a căpătat asemenea proporții — se publică anual circa 
5000 de articole, descrieri de patente, monografii, manuale — încît cu greu mai 
poate fi urmărită, în totalitatea ei, de un singur cititor. Evident, s-au petrecut 
schimbări şi în profilul inginerului. Pentru a face faţă tendinței de specializare, 
inginerul motorist a fost obligat să venunţe la universalitatea cunoştinţelor din do- 
meniu, în folosul unei cunoașteri tot mai profunde numai a unora din laturile 
activității de cercetare, proiectare și fabricare a motorului. De aceea, elaborarea 
în zilele noastre, a unei lucrări» de teoria, construcția și calculul motoarelor cu 
ardere internă pentru automobile şi tractoare, care se vrea alotcubrinzătoare cel 
Puțin prin titlurile capitolelor cuprinse de programa analitică universitară, 
reprezintă o sarcină care întîmpină dificultăți evidente, cu atît mai mari cu cît 
în ansamblul său, domeniul motoarelor cu ardere internă, poate mai mult ca 
oricare alt domeniu al ingineriei mecanice, apelează la o varietate impresionantă 
de cunoștințe, care apartin unor discipline (dintre care s-ar aminti cu titlu de 
exemplu: termodinamica şi gazodinamica, chimia generală și chimia fizică, 
mecanica teoretică și rezistența materialelor, teoria mecanismelor şi organele de 
mașini, metalurgia fizică şi tehnologia mecanică, lubrificaţia şi uzarea, transferul 
de căldură, filtrarea, electrotehnica ) extrem de diferite ca fond teoretic, metodologie 
de cercetare, experimentare şi realizare. 

Abordind în primul rind aparatul teoretic fundamental şi sintetizînd cunoş- 
tințele de bază ale disciplinei, pe care lucrarea încearcă să le vedea prin ceea ce 
au ele esențial, autorul s-a străduit totodată să evidengieze și acele „puncte critice” 
caracteristice, acele „zone? de cunoștințe insuficient luminate, în care punctele 


- de vedere ale diverșilor autori se confruntă pasionant, urmărind să clarifice pro- 


bleme nerezolvate sau crezule a fi fost rezolvate. Procedând astfel, autorul a avut 
convingerea că acționează în sensul formării capacități de orientare corectă 
a cititorului în teoria şi practica disciplinei, în sensul formării priceperii lui, 
atât în domeniul imvestigației, cât şi al proiectării. 

Dorind să sublinieze modul în care trebuie abordate şi evaluate diferitele cu- 
noștințe actuale, autorul s-a văzut nevoit să dezvolte inegal unele părți ale cursului, 
ceea ce i-a permis să prezinte mai detaliat unele capitole, alese în vapori cu însem- 
nătatea lor în ansamblul general al cunoştinţelor de motoare şi cu propria sa expe- 
viență. Astfel, cel putin cu titlu de exemplu, au fost subliniate în cîteva din sub- 
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diviziunile domeniului de specialitate, profunzimea şi complexitatea cunoştinţelor 
actuale, diversitatea şi imgemiozitatea metodelor de cercetare teoretică şi experimen- 
tală, necesitatea analizei multilaterale, critice, a datelor cunoscute, semnificația 
Principiului ca şi a amănumiului asupra progresului general în direcția perfor- 
manţelor de economicitate şi durabilitate. 

Evident, lucrarea cuprinde numai o parte dim ceea ce se cunoaşte în domeniul. 
respectiv; de aceea, la sfârşitul, fiecărui capitol este indicată o bibliografie detaliată. 

Elaborarea cursului a fost ușurată într-o largă măsură de experiența valoroasă 
a şcolii româneşti de motoare cu ardere internă. 

* 
X k 

Cu mai bine de 40 de ani în urmă a început în ţara noastră fabricarea primelor 
motoare cu ardere internă cu piston, destinate aviației, tracțiunii feroviare de 
mică putere şi grupurilor de foraj. Producția primelor motoare cu ardere internă 
a fost organizată la fosta uzină I.A.R. (Industria Aeronautică Română) din 
Braşov și la actuala Uzină „23 August” din Bucureşti. 

După cel de-al doilea război mondial,- România a urmărit cu consecvență 
dezvoltarea industriei de motoare cu ardere internă, ținând. seama de cerinţele eco- 
nomiei nationale în plină dezvoltare. Pentru a sprijini agricultura, în anul 1950 
s-a organizat la Uzina L.A.R., astăzi „Tractorul, fabricarea primelor tractoare 
românești. Începulă cu o serie de 3469 bucăți anual, producția de tractoare a ajuns 
după aproape trei decenii (în anul 1978) de 18,9 ori mai mare. 

Dezvoltarea impetuoasă a economiei socialiste a pretins sporirea și diversi- 
ficarea continuă a producției de motoare. În anul 1955 începe fabricarea pri- 
melor autocamioane româneşti la fosta uzină „Astra, astăzi „Întreprinderea de 
Autocamioane” din Braşov. În anul 1954 fosta uzină „Tudor Vladimirescu” 
dim București, astăzi Autobuzul”, trece la fabricarea primelor autobuze, iar din 
anul 1974, odată cu modernizarea liniilor tehnologice, se produc noile tipuri de 
autobuze de mare capacitate (3616 bucăţi în anul 1978), microbuze şi autofurgo- 
nete (72 880 bucăți în anul 1978). . 

Întreprinderea, Mecanică din Cîmpulung-Muscel începe în anul 1962 fabri- 
carea primelor autoturisme „tot teren”, sar în anul 1969 Întreprimderea de auto- 
tuvisme dim Piteşti produce primul autoturism Dacia 1300 (81 375 bucăţi în 
anul 1978, dintre care 72 846 bucăţi autoturisme oraș). De asemenea va inira 
în funcțiune noua fabrică de autoturisme de mic litraj „Oltcit, din Craiova. 

Dezvoltarea în țară a unei industrii puternice de motoare cu ardere internă 
se realizează totodată prin specializarea producției într-o serie de uzine de profil. 
Astfel, productia echipamentelor de injecție este concentrată. la i i 
Mecanică din Sinaia, tar fabricaţia de carburatoare este concentrată la Întreprin- 
derea ny. 2 din Braşov. Produchia unor organe ale motorului, ca: pistoane, seg- 
menti, supape, este asigurată de Întreprinderea Mecanică din Colibaşi. Turbo- 
suflantele pentru subraalimentarea motoarelor diesel se realizează la Întreprin- 
derea ,„Hidrodinamica” din Braşov. Echipamentele electrice ale motoarelor sînt 
fabricate de întreprinderea „,Electroprecima” din Săcele. În fine, se remarcă 
şi participarea altor întreprinderi specializate la fabricarea motoarelor cu ardere 
internă, cum ar fi fabricile de radiatoare, cuzineti, bujii etc. 

Perfecționarea continuă a construcției și fabricației de motoare, creșterea 
înzestrării tehnice a întreprinderilor de profil au permis realizarea de motoare cu 
performanțe tehmico-economice înalte, recunoscute în țară și peste hotare. 

Specialiştii dim acest domeniu încearcă un sentiment de profundă satisfacție 
şi mândrie urmărind şi participînd la dezvoltarea putermică pe care o realizează 
industria constructoare de motoare de autovehicule din România. 
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PARTEA ÎNTÎI 


Do 


2 — ci 582 


PROCESE TERMICE 


1. 


NOŢIUNI INTRODUCTIVE . 


1.1. DEFINIȚII ȘI PRINCIPII DE FUNCȚIONARE 


Motorul cu ardere internă cu piston este um motor termic * la care produ- 
sele arderii întră în compoziția fluidului motor, iay evoluțiile acestuia se reali- 
zează prin intermediul unui piston, a cărui mişcare alternativă în interiorul 
unui cilindru se transformă în mişcare de rotație de către mecanismul bielă-ma- 
mivelă **. 

În prezent, după aproape un secol de dezvoltare a motorului cu ardere 
internă pentru autovehicule, există o mare varietate de motoare, care impune 
«clasificarea lor (tab. 1.1). Criteriul cel mai important de clasificare este proce- 
deul de aprindere a combustibilului, deoarece diferențiază motoarele cu ardere 
internă, în clase care comportă mari deosebiri din punct de vedere funcțional 
(mod de formare a amestecului și de ardere a acestuia, procedeu de reglare a 
sarcinii etc.), din punct de vedere constructiv (dimensiuni, masă, forme, soluții 
constructive), din punctul de vedere al exploatării (ușurință în deservire, silen- 
țiozitate, funcționare liniştită, durabilitate etc.), din punctul de vedere al 
performanţelor tehnico-economice (randament, putere litrică, masă rapor- 
tată etc.). După procedeul de aprindere, motoarele pentru autovehicule se 
împart în motoare cu aprindere prin scânteie, denumite prescurtat MAS și 
motoare cu aprindere prin comprimare, denumite prescurtat MAC. 

Se numește MAS acel motor la care aprinderea combustibilului este pro- 
dusă de o scînteie electrică. 

Se numește MAC acel motor la care aprinderea combustibilului se dato- 
rează contactului dintre combustibil și aerul încălzit în prealabil prin com- 
primare în cilindru. 

Un alt criteriu important de clasificare este acela care diferențiază mo- 
toarele după numărul de rotații ale arborelui cotit în care se realizează ciclul 
motor. Cele două clase în care se grupează motoarele potrivit acestui cri- 
teriu — motoare în doi şi în patru timpi — sînt marcate de asemenea de deo- 
sebiri importante sub aspectul constructiv (motoare cu sau fără mecanism 
de distribuţie etc.), funcțional (particularitățile schimbului de gaze, -nivelu 


* Motorul termic transformă căldura produsă prin arderea unui combustibil în lucru 
mecanic, prin intermediul evoluţiilor unui fluid, numit fluid motor. 
** În lucrare, prin motor cu ardere internă se va înțelege motorul cu ardere internă 
cu piston, 
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Tabela 1.1 


Clasificarea motoarelor cu ardere internă 


Criteriul de clasificare 


Denumirea motoarelor 


Procedeul de aprindere a combustibilului 


— motor cu aprindere prin scânteie ; 
— motor cu aprindere prin comprimare 
(motor diesel) ; 

— motor diesel-gaz ; 
— motor cu aprindere prin suprafață 
caldă. 


2 | Modul de realizare a ciclului sau numărul | — motor în doi timpi sau cu ciclul în o 
de rotații ale arborelui cotit în care se rotaţie ; 
realizează, ciclul motor — motor în patru timpi sau cu ciclul 
£- în două rotații, 
3 Starea, de agregare a combustibilului — motor cu combustibil gazos; 
— motor cu combustibil lichid ; 
L — motor cu combustibil gazos și lichid. 
4 Numărul de combustibili utilizați — motor monocarburant ; 
— motor policarburant. 
5 Locul de formare a amestecului aer-com-| — motor cu formarea amestecului în 
bustibil exteriorul cilindrului ; 
— motor cu. formarea amestecului în! 
interiorul cilindrului. 
6 Procedeul de formare a amestecului aer-| — motor cu carburator; 
combustibil — motor cu injecție de combustibil;| 
— motor cu amestecător. i 
7 | Numărul compartimentelor camerei de | — motor cu cameră de ardere unitară; 
ardere — motor cu cameră de ardere divizată. 
8 | Procedeul de aămisiune —' motor cu admisiune normală ; 
— motor cu admisiune forțată 
(motor supraalimentat). 
9 Natura agentului de răcire — motor răcit cu lichid 
Nies — motor răcit cu aer 
10 | Procedeul de acţionare a pistonului de către| — motor cu simplă, acţiune ; 
fluidul motor — motor cu dublă acţiune. 
11 | Sensul de rotaţie — motor cu rotație într-un singur sens ;|. 
— motor reversibil. 
12 | Viteza+medie a pistonului — motor lent; 
— motor semirapid ; 
— motor rapid. 
13 Numărul de cilindri — motor monocilindric ; 
— motor policilindric. 
14 | Dispoziţia, relativă a cilindrilor — motor în linie; 


— motor în V; 

— motor în evantai; 

— motor în X; 

— motor în stea simplă ; 

— motor în stea multiplă ; 

— motor cu două linii de cilindri; 
— motor în H; 

— motor cu cilindri jumelați; 

— motor cu pistoane opuse. 
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Tabela 1.1 (continuare) 


Criteriul de clasificare a Denumirea motoarelor 


15. | Poziţia. axelor cilindrilor față de verticală] — motor vertical ; 
— motor înclinat ; 
— motor orizontal. 


16 Poziţia, axei cilindrului față de axa de | — motor axat; 
rotaţie a arborelui cotit — motor dezaxat. 
17 Destinația motorului — motor de autovehicul; 


— motor de tractor agricol; 

— motor de tracțiune feroviară ; 

— motor naval; 

— motor de avion; 

— motor industrial (staționar sau 
transportabil). 


termic al organelor în contact cu gazele fierbinți etc.), precum și al indicilor 
de performanță (putere litrică, masă raportată etc.). 

Un motor cu ardere internă reprezintă o mașină complexă alcătuită 
dintr-un sistem elementar numit mecanismul motor, un ansamblu de sis- 
teme auxiliare și din aparatura pentru controlul funcționării. 

Mecamsmul motor este alcătuit la rîndul lui din două părți şi anume: 
1. partea, mobilă numită mecanismul bielă-manivelă care cuprinde trei or- 
gane principale — pistonul, biela și arborele motor sau arborele cotit ; 2. par- 
tea fixă care cuprinde cilindrul, chiulasa, și carterul, Ansamblul de sisteme 
auxiliare cuprinde: sistemul de distribuţie, sistemul de alimentare cu com- 
bustibil, sistemul de aprindere, sistemul de răcire, sistemul de ungere, sis- 
temul de filtrare, sistemul de pornire şi uneori sistemul de supraalimentare. 
Aparatura de control este alcătuită din termometre, manometre, turometru etc. 


Schema motorului monocilindric din 
figura 1.1 cuprinde mecanismul motor și 
sistemul de distribuţie. În cilindrul 7 se 
deplasează pistonul 2 legat de arborele 
cotit 3 prin intermediul bielei 4. Cilindrul 
este închis la un capăt (partea superioară) 
de chiulasa 5, în care sînt practicate trei 
orificii. Două dintre orificii sînt controlate 
fiecare de către o supapă: supapa de ad- 
misiune SA și supapa de evacuare SE. Fie- 
care supapă este comandată de o camă 
fixată pe arborele de distribuție AD (arbo- 
rele cu came). Orificiile din chiulasă, con- 
trolate de supape, sînt în comunicație cu 
mediul ambiant prin conducta de admisiune 
6 şi conducta de evacuare 7. În cel de-al 
treilea orificiu se montează bujia 8 (pentru 
motorul cu aprindere prin scînteie) sau in- 
n = jectorul (pentru motorul cu aprindere prin 
Fig. 1.1 Schema de principiu a unui  COMprimare). Celălalt capăt al cilindrului 
motor în patru timpi cu un cilindru. (partea inferioară) se fixează pe carterul 
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motorului, format în general din două părți: carterul superior 9 de care se 
suspendă lagărele arborelui cotit și pe care se fixează reazemele 70 prin in- 


termediul cărora motorul se prinde pe șasiul autovehiculului; carterul infe- 


rior 77 în care se găsește uleiul de ungere (baia de ulei). 

În timpul funcționării, pistonul se deplasează între două poziţii limită, 
numite puncte moarte (puncte în care viteza pieselor cu mișcare de translație 
este nulă). Poziţia pistonului care corespunde volumului minim ocupat de 
fluidul motor în cilindru se numește punct mort interior şi se notează prescur- 
tat pmi; poziţia pistonului care corespunde volumului maxim ocupat de 
fluidul motor în cilindru se numeşte punct mort exterior şi se notează pme. 

Spaţiul parcurs de piston între cele două puncte moarte se numește cursa 
pistonului; se notează cu S. Volumul generat prin deplasarea pistonului în 
cursa S se numește cilindree unitară sau simplu cilindree; se notează cu 
Vs. Diametrul cilindrului se numeşte alezaj; se notează cu D. Uzual D și 
S se măsoară în mm iar V în litri sau dm3. Rezultă relația 


rD? 


e oe (1.1) 


Motoarele pentru automobile sînt policilindrice. Suma cilindreelor tuturor 
cilindrilor se numește cilindree totală sau litraj, se notează cu V, și se mă- 
soară în l sau dm3. Se notează cu ș numărul de cilindri și rezultă: 


VID = Va (1.2) 


Așezarea cilindrilor unor motoare policilindrice este arătată în figura 1.2. 
“Volumul maxim ocupat de fluidul motor, cînd pistonul se află la pme se nu- 
meşte volumul cilindrului şi se notează cu V, (v. fig. 1.4); volumul minim 
ocupat de gaze cînd pistonul se află la pmi se numește volumul minim al 
camerei de ardere și se notează cu Vă. Raportul dintre volumul V, și vo- 
lumul V, se numește raport de comprimare (geometric sau volumetric) și se 
notează cu e. Evident că 


A Val Va (1.3) 


Volumul maxim ocupat de fluidul motor reprezintă suma: V, = V, + Vs 
Ținînd seama de (1.3) se obțin următoarele relații frecvent folosite: 


Y, V, 1 e Va E 
= -= (a); 
Ys Va—V. e—l 


T yE e A 


Unghiul făcut de manivelă cu axa cilindrului se numeşte unghi de rotapie a 
arborelui cotit, prescurtat unghiul RA și se notează cu a. Originea unghiului a se 
alege în pmi. Se observă că o cursă completă a pistonului corespunde la un 
unghi « de 180%; pentru æ = 360*RA, arborele cotit efectuează o rotaţie 
completă, iar pistonul parcurge două curse. Numărul de rotații efectuat de 


* Camerele de ardere, la motoarele cu ardere internă, sînt camere de volum variabil 
(arderea nu decurge instantaneu) de aceea, denumirea curentă — volumul camerei de 
ardere, care se atribuie volumului V, trebuie înțeleasă ca o denumire prescurtată. 
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(b). (14). 


X MOTOARE IN LINIE di H MOTOARE IN STEn 


7. Cu un singur rind de cilindri 


Cu cilindrii în stea simplă 


Cu cilindri în evantai 


4 Cu pafru „rinduri de cilindri: 


Cu cilindrii în H 
orizontal ` 
Fig. 1.2 Aşezarea cilindrilor la motoarele policilindrice 


arborele cotit într-un minut se numește viteză de rotație, turația arborelui cotit, 
turazia motorului sau pe scurt turație; se notează cu n și se măsoară în 7o- 
Zații pe minut. Între unghiul «, turația n și timpul r există o relație de 
dependență: n rotații se efectuează într-un minut, o rotaţie, adică 360°RA, 
se efectuează în 60/n secunde; deci 1°RA se efectuează în 1/6 n secunde, iar 
g RA se efectuează într-un timp t de a ori mai mare, adică: t 


z [5] = a/6 n. (1.5) 


Se numește viteză medie a pistonului Wp, acea viteză constantă cu care 
pistonul ar parcurge două curse succesive 2S, în intervalul de timp 60/» [s} 
în care arborele cotit efectuează o rotaţie. Deci cu S în mm, rezultă 


Welmjs] = 107551/30. (1.6). 


Motoarele se clasifică astfel în raport cu viteza medie a pistonului: mo- 
toare lente la care Wp = 4...6,5 m/s; motoare semirapide, la care W= 
= 6,5...10 m/s; motoare rapide (motoarele pentru autovehicule și trac- 
toare) la care Wp = 10 ... 17 mjs. 
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Dacă turația este constantă, o măsură a unui interval de timp poate fi 
atît secunda cît și unghiul «. Desfășurarea în timp a proceselor de lucru din 
motor se urmăreşte mai convenabil în funcție de unghiul «, deoarece ea se 
corelează direct cu poziția mecanismului motor, cu durata ciclului motor. 

Succesiunea proceselor care se repetă periodic în cilindrul unui motor se 
numeste ciclul motor. Partea din ciclul motor care se efectuează într-o cursă 
a.pistonului se numește żimp. Un motor care execută un ciclu complet în 
patru curse se numește motor în patru timpi; dacă ciclul se execută în două 
curse se numește motor în doi timpi. Se observă că pentru efectuarea unui 
ciclu motor, la motoarele în patru timpi sînt necesare două rotații ale arbo- 
relui cotit, iar la motoarele în doi timpi o rotație a arborelui cotit. 


Dacă se notează cu v numărul de timpi ai motorului, expresia generală 
a numărului de cicli 7, în unitatea de timp este 


ne [cl/min] = n/(v[2) (a); niaj] = n[30v (b). (1.7) 


Realizarea unui ciclu motor pretinde înainte de toate să se introducă 
în cilindru fluid proaspăt (aer sau amestec de aer cu combustibil); admi- 
terea fluidului proaspăt în cilindru reprezintă procesul de admisiune sau 
admisiunea. Eliberarea energiei chimice a combustibilului are loc în procesul 
de ardere sau arderea. Pentru a mări cficiența procesului de ardere sau efi- 
ciența economică a ciclului motor, între procesul de admisiune și procesul de 
ardere se interpune un proces de comprimare, comprimarea prealabilă a flui- 
dului motor. Lucrul mecanic util se obține prin acțiunea gazelor de ardere 
asupra pistonului în cursa de destindere. După încheierea arderii are loc 
procesul de destindere a gazelor sau destinderea. În fine, pentru reluarea ciclu- 
lui motor, gazele de ardere se îndepărtează din cilindru. Eliminarea gazelor 
de ardere din cilindru reprezintă procesul de evacuare sau evacuarea. Procesele 
de evacuare și de admisiune se numesc la un loc procesele de schimbare a 
gazelor sau schimbarea gazelor. Toate procesele care alcătuiesc ciclul motor 
se numesc procese termice. 


La motoarele în patru timpi, procesele termice, cu excepția arderii, coincid 
aproximativ cu cursele pistonului, de aici denumirile corespunzătoare pentru 
cele patru curse sau timpi: cursa (timpul) de admisiune, cursa (timpul) de 
comprimare, cursa (timpul) de destindere, cursa (timpul) de evacuare. Pro- 
cesul de ardere se efectuează parțial în cursa de comprimare (= 1/3), parţial 
în cursa de destindere (= 2/3). 

Desfășurarea proceselor termice se urmărește prin înregistrarea variației 
presiunii din cilindru în raport cu timpul v, cel mai adesea cu unghiul « 
sau cu volumul cilindrului V. Reprezentările grafice ale variaţiei presiunii 
în funcție de una dintre cele trei variabile se numesc diagrame indicate, deoa- 
rece se obțin cu ajutorul unui instrument numit indicator. Diagramele p—r 
sau p—a se numesc diagrame indicate desfășurate. În figura 1.3 se arată 
diagrama desfășurată a ciclului unui MAS în patru timpi, în funcție de un- 
Shiul «; ca origine a presiunii s-a ales presiunea mediului ambiant. Pe 
diagramă sînt menţionate procesele de lucru și cursele pistonului în succe- 
siunea lor. Se observă că procesele de admisiune și evacuare depășesc cu 
mult cursele corespunzătoare, iar procesele de comprimare și destindere se 
desfășoară pe intervale mai mici decît 180*RA. MAS-ul funcționează astfel. 
În cursa de admisiune, datorită depresiunii create prin deplasarea pisto- 
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Deschiderea SE (DSE) 


Inchiderea SE(ISE) 


Procesul de 
destindere 


Deschiderea SA (OSA) 
Procesul de ardere 


Procesul de evacuare 


40 OCRA 
Cursa de destindere Cursa de ewcuare 


pmi pme. pmi pme pmi 


E 


Fig. 1.3 Diagrama desfăşurată a ciclului. MAS 


nului, se admite în cilindru fluid proaspăt format din aer și combustibil în 
stare de vapori; presiunea în cilindru se menţine sub nivelul presiunii atmos- 
ferice. Originea. procesului de admisiune se consideră momentul în care SA 
începe să se ridice de pe sediu, eliberînd orificiul controlat; acest moment 
se situează înaintea pmi. Procesul de admisiune se încheie cu o oarecare în- 
târziere față de pme, în momentul în care SA s-a așezat pe sediu. În cursa 
următoare, amestecul, inițial, adică fluidul proaspăt împreună cu gazele rezi- 
duale (gaze de ardere care rămîn în cilindru din ciclul precedent, golirea cilin- 
drului de gazele de ardere fiind, în general, incompletă), este comprimat 
pînă la. presiunea de 9...14 daN/cm?. Spre sfîrșitul cursei de comprimare 

„se declanșează scînteia (punctul s) care aprinde amestecul. Arderea se desfă- 
șoară. în timp și durează din punctul s pînă în punctul £, la început cu o 
creștere însemnată de presiune (pînă în punctul y), apoi cu reducere de 
presiune. Procesul de destindere se desfășoară din punctul 7, pînă spre sfîr- 
șitul cursei de destindere, cînd SE se ridică de pe sediu. Procesul de eva- 
cuare se desfășoară din momentul deschiderii SE pînă în momentul închi- 
derii SE, suprapunîndu-se parțial spre sfîrșitul ciclului cu procesul de admi- 
siune din ciclul următor. Din cele patru curse ale pistonului doar una este 
destinată producerii de lucru mecanic, și anume cursa de destindere, din 
care cauză ea a primit denumirea de cursă activă, iar timpul corespunzător 
ei, timp motor. Această împrejurare a generat ideea reducerii numărului de 
timpi care nu servesc la producerea de lucru mecanic și a condus la reali- 
zarea motoarelor în doi timpi. 

MAC-ul în patru timpi comportă aceeași succesiune de procese, cu ur- 
mătoarele deosebiri principale: 1) fluidul proaspăt admis în cilindru este 
constituit numai din aer; 2) gradul de comprimare prealabilă a amestecului 
este mult mai ridicat, spre sfîrșitul cursei de comprimare (punctul 7, fig. 1.3) 
atingîndu-se presiuni de 30...40 daN/cm?; 3) în punctul i se injectează 
în cilindru un jet de combustibil fin pulverizat; 4) arderea este de un alt 
tip decît cel care are loc în MAS. 
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1.2. PRINCIPU DE FORMARE A AMESTECULUI 
COMBUSTIBIL-AER. CALITATEA 
= AMESTECULUI 


Formarea unui amestec omogen aer-combustibil reprezintă o cerință 
fundamentală a procesului de ardere, cînd motorul funcționează cu combus- 
tibil lichid. Omogenizarea amestecului în stare gazoasă se obține prin pulve- 
rizarea fină a combustibilului lichid, prin vaporizarea lui relativ rapidă și 
prin amestecarea lui cu aerul. Principial, pulverizarea combustibilului se rea- 
lizează prin mărirea vitezei relative dintre combustibil (lichid) și aer. Cu 
cît viteza relativă dintre cele două fluide este mai mare, cu atit frecarea pe 
suprafața de contact, dintre vîna de combustibil și aer, devine mai impor- 
tantă, intensificînd procesul de pulverizare a combustibilului în picături 
foarte mici. Mărirea vitezei relative dintre cele două fluide se produce pe 
două căi: 1) prin mărirea vitezei unui jet de combustibil în raport cu aerul 
— operația poartă numele de injecție; 2) prin mărirea vitezei unui curent 
de aer în raport cu vîna de combustibil — operaţia poartă numele de carbu- 
vație. Aparatul care realizează pulverizarea combustibilului prin injecție 
se numește injector. Aparatul care realizează pulverizarea combustibilului 
prin carburație se numește carburator. Utilizarea unuia sau a altuia dintre 
cele două procedee de pulverizare este condiționată de natura combustibi- 
lului. Carburaţia este un procedeu simplu de pulverizare a combustibilului, 
dar nu s-a răspîndit decît la MAS întrucît combustibilul utilizat la aceste 
motoare — benzina — are foarte bune calități de vaporizare. Injecția de 
combustibil reprezintă un procedeu mai complex de pulverizare și s-a răspîn- 
dit în general la MAC, întrucât motorina se vaporizează greu. 

Vaporizarea combustibilului la MAS începe în carburator, continuă în 
conducta, și galeria de admisiune și se încheie în cilindrul motorului. Astfel, 
la MAS, amestecul aer-combustibil se realizează înainte de cilindru, de aceea 
aceste motoare se mai numesc .și motoare cu formarea. amestecului, în exterior. 
La MAC vaporizarea combustibilului are loc în cilindrul motorului ; la aceste 
motoare o altă soluție nici nu este posibilă, deoarece temperatura ridicată 
de fierbere a hidrocarburilor care alcătuiesc motorina nu poate fi atinsă 
decît în cilindrul motorului, spre sfirșitul cursei de comprimare. Deci, la MAC 
amestecul aer-combustibil se realizează în cilindrul motorului, de aceea aceste 
motoare se mai numesc și motoare cu formarea amestecului în interior. 

În amestecul combustibil-aer, combustibilul și aerul se află într-un 
raport determinat. Se numește dozajul combustibilului în aer și se notează 
cu d, raportul dintre masa combustibilului m, și masa aerului m, din amestec, 
adică 

d = me ma- (1-8) 


Pentru dirijarea arderii se utilizează ger în lipsă sau aer în exces față de 
aerul teoretic. Se numește aer teoretic sau aer mimim, masa de aer cea mai 
MICĂ Mamin necesară pentru arderea teoretică completă a combustibilului 
(v. par. 4.5). Raportul M./Ma min = d, se numește dozajul teoretic al com- 
bustibilului în aer. Raportul d, se definește și pe altă cale și anume ca ra- 
portul dintre masa de combustibil cea mai mare Memas Care arde teo- 
etic complet cu aerul disponibil, adică d, = Me maz] ma. Se observă că 
Ma. Me 


1 


1 sau - 
Ma Mamin Mamin Me mas 
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Rapoartele m,/Ma min ȘI Mele mas definesc calitatea amestecului sau doza- 
jul amestecului deoarece reprezintă raportul în care se află masa aerului sau 
masa combustibilului din amestec față de o masă de referință, de aer, res- 
pectiv de combustibil. Primul raport se numește coeficientul de dozaj al aeru- 
lui, se notează cu A și reprezintă raportul dintre masa de aer disponibilă pen- 
tru ardere și masa minimă de aer necesară arderii teoretice complete. Al 
doilea raport se numește coeficientul de dozaj al combustibilului, se notează 
cu à (lambda ondulat) și reprezintă raportul dintre masa de combustibil 
disponibilă pentru ardere și masa cea mai mare de combustibil care arde 
teoretic complet cu aerul din amestec. Rezultă: 


a= Pe (1.9); K= Me (1.9; a A (1.9) 


Ma min Me mar A 


Dacă Ma = Mamin SAU Me = Memarı amestecul se numește amestec teo- 
retic, iar dozajul amestecului se numește dozaj teoretic. 
Dacă Ma> Mamin SAU Me Memar în amestec se găseşte aer în exces 


(A> 1) sau combustibil în lipsă (X < 1). În acest caz amestecul se numește 


cu exces de aer sau amestec sărac (sărac în combustibil); dozajul ameste- 
cului se numește dozaj sărac. 


Dacă Ma < Ma min SAU M,> Memaj În amestec se găsește aer în lipsă 
(A < 1) sau combustibil în exces (À> 1). În acest caz amestecul se numește 
cu lipsă de aer sau amestec bogat (bogat în combustibil); dozajul amestecu- 
lui se numește dozaj bogat. 

Se notează cu L [kg aer/kg comb.] masa disponibilă de aer pentru arderea 
a 1 kg combustibil și cu Lu [kg aer/kg comb.], masa minimă de aer, nece- 
sară pentru arderea completă a 1 kg combustibil. În acest caz, relațiile 
(1.9) devin § à 


A = L|L mtn (1.10) sau X = Laiu] L (1.10%). 


Pentru arderea a 1 kg de combustibil este necesară o masă minimă de 
aer Lmin ~ 15 kg (raportul de dozaj teoretic este d, = 1: 15 = 0,0666). 
MAS-ul funcționează atît cu amestec sărac cît şi cu amestec bogat (0,8 < 
< À< 12 sau 125> Ñ> 0,83); MAC-ul funcționează numai cu amestec 
sărac (A = 1,25...1,6). Dacă Lmin = 15 atunci masa de aer din amestec, 
care corespunde valorilor menționate este: L = 12 kg aer/kg comb. pentru 
à = 0,8; L= 24 kg aer/kg. comb. pentru à= 1,6. Deci MAC-ul necesită 
pentru arderea aceleiași cantități de combustibil (1 kg) o cantitate de aer 
dublă și rezultă că volumul cilindrului unui MAC trebuie să fie de două ori 
mai mare decît al unui MAS. Această particularitate dezavantajează esențial 


MAC-ul față de MAS. Tendința generală este ca MAC-ul să atingă per- 
formanța MAS-ului. 


Exemplul numeric nr. 1.4. Să se determine coeficienţii de dozaj pentru d, = 0,055 şi d, = 
= 0,080 știind că, 1 kg de combustibil arde teoretic complet cu 15 kg de aer. à 

R. Se procedează pe două căi: 

1) dacă m, = 15 kg, din relația (1.8) rezultă Ma = 0,055-15 = 0,825 kg; din (1.9 *) se 
obține % = 0,825: 1 = 0,825; din relația (1.9 **) rezultă 3, = 1:0,825 = 1,21. În al doilea 
caz, procedînd la fel rezultă: m, = 1,2 kg; Ñe = 1,2 :1 = 1,2; d = 1: 1,2 = 0,83; 
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_ 2) dacă m, = 1 kg, din relația (1.8) rezultă m, = 1:0,055 = 18,18 kg; din relația (1.9) 
se obține %4 = 18,18: 15 = 1,21 iar din relația (1.9 **) X, = 1: 1,21 = 0,825. În al doilea 
caz: Mmaa = 2,5 kg; da = 12,5 :15 = 0,83; T% = 12. 


1.3. LUCRUL MECANIC, PUTEREA ȘI MOMENTUL MOTOR 


Lucrul mecanic schimbat de gazele din cilindru cu pistonul, după efec- 
tuarea unui ciclu motor, se numește lucru mecanic indicat rezultant al unui 
ciclu, se notează cu L,, și se măsoară în J, daJ (în SI) sau kgfm (în ST). 
Lucrul mecanic indicat rezultant al celor ż cilindri ai unui motor este ș - Li. 

- Diagrama indicată a unui ciclu motor în coordonate p x V (fig. 1.4) 
este alcătuită din două bucle: bucla mică a'gaa', denumită diagrama indicată 
de presiune joasă (diagrama PJ) sau diagrama de pompaj; bucla mare a'cyua', 
denumită diagrama indicată de presiune înaltă (diagrama PI). Aria diagramei 
PJ reprezintă lucrul mecanic al schimbului de gaze (la motoarele în patru 


timpi lucrul mecanic de pompaj) şi se notează cu L, L, = (fear) . 
a'gaa' 

La motoarele cu admisiune normală L, este un lucru mecanic negativ. Aria 

diagramei PI reprezintă lucrul mecanic al proceselor de comprimare, ardere 


și destindere și se notează cu L, L; = ( pav) - La motoarele polici- 
a'cyua' 

lindrice lucrurile mecanice se însumează și se obține iLp; iLi 

Lucrul mecanic L, este o sumă algebrică L, = L; + Lp Din motive care 
vor fi arătate ulterior (v. par. 9.3) L, se include în consumul propriu de 
lucru mecanic al motoarelor sau în randamentul mecanic. De aceea, toate 
mărimile indicate (v. tab. 1.3) nu se referă la L,, ci la L, respectiv iL, 

Lucrul mecanic iL, este proporţional cu 
cilindreea totală V,, respectiv L; este propor- 
tional cu cilindreea V. În valoare absolută el i 
este un indice de performanță al unui motor? 
(arată dacă un motor este cantitativ superior 
altuia, prin L; dezvoltat), dar nu este un indice 
de perfecțiune (nu arată dacă un motor este 
calitativ superior altuia). Pentru a compara 
gradul de perfecțiune a proceselor reprezentate c 
în diagrama PI sau gradul de perfecțiune a 
diagramei PI trebuie să se definească o mă- 
rime raportată. Această mărime se numeşte 
lucrul mecanic indicat specific; se notează cu 
lı, reprezintă lucrul mecanic indicat dezvoltat pe p 
unitatea de cilindree, se măsoară în una din 
unitățile arătate în tabela 1.2 .și se determină 
prin raportul 


le AaLi V = Lee be (1) 


De 
ATAL 
T 


pri pme 
Lucrul mecanic specific indicat repre-  pig, 1.4 Diagrama indicată a ci- 
zintă un indice fundamental. de comparație clului în coordonate p — V. 
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a motoarelor, El arată ce performanță de lucru mecanic indicat se 
poate obține din 1 litru de cilindree. Dintre două motoare, acela -care reali- 
zează o valoare mai ridicată a lui /, arată un grad de perfecțiune mai înalt. 
Se observă că gradul de perfecțiune este determinat de diagrama PI, adică. 
de procesele de comprimare, ardere, destindere. De aceea, l}; este o măsură 
a iscusinţei cu care inginerul conduce aceste procese. Dezideratul general îl 
constituie creșterea continuă a lucrului mecanic specific indicat pentru a 
obține dintr-o cilindree dată un lucru mecanic cît mai mare. Se ilustrează această. 
preocupare cu următoarele exemple: la începutul secolului (1903) cea mai bună. 
performanță pentru 4, la MAS pentru mașini de curse, a fost de 5 hJ/L 
Astăzi, MAS-ul de serie realizează aproximativ de 1,5 ori mai mult; în dece- 
niile 6 și 7 s-au realizat două MAS-uri de excepție pentru mașini de curse, 
care dezvoltă 37...42 hJ/l. MAC-urile supraalimentate de autovehicule 
realizează un nivel al lui } de 10...12 h]/l. Pe un monocilindru experimental 
MAC s-a atins 40...42 h]/l. Această valoare ar urma să se înregistreze la 
motoarele mari din producția de serie, pentru locomotive și nave, în ultimul 
deceniu al secolului nostru. O parte însemnată a cursului este dedicată posi- 
bilităților de sporire a lucrului mecanic specific indicat. 
Ecuația de dimensiuni pentru Z, comportă următoarea simplificare 


[J/m°] = [N - m/m] = [N/m?], 


care atribuie lucrului mecanic specific indicat dimensiunile unei presiuni. 
De aceea, de-a lungul anilor, s-a răspîndit pentru acest indice fundamental, 
de apreciere a perfecțiunii diagramei indicate de presiune înaltă, o termino- 
logie mai puțin potrivită și anume, denumirea de presiune medie indicată, 
notată cu ș;. Termenul de presiune medie indicată (unități de măsură în 
tabela 1.2) este atît de răspîndit astăzi încît abandonarea lui este puțin pro- 


+ Tabela 1.2 
Unităţi de măsură pentru Li, l; și pi è 


ut Mărimea 7 L l i 3 r 
a Lucrul mecanic L, specifie L e Presiunea medie 2, 
Sistemul internațional (SI) J | Jim? N/m? 
daJ E ii 
| hJ/dm? _ | _daN/cm? (bar) 

Sistemul tehnic (ST) kgfm |  kgimjms kgf/cm? 

kgfm/dm? 

kgfm/1 


Unități de măsură pentru care se obține practic aceeași valoare a parametrului în cele 
două sisteme de unități de măsură : 


1 kgfm ~ 1 da] (1kgfm = 9,81 N.m = 9,81 J); 


kgf daN k; 9,81N daN kgf 
Sni a E a EN 
cm? cm? | cm? cm? cm? cm? 
kgf h kgf kgf 
pe afecte o ti cea i) 

cm? 1 cm? dm? dm? 


Pentru unitățile de măsură ale presiunii vezi și tabela 9.2. 
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babilă. Fiind subliniată semnificația fizică a presiunii medii indicate * ca 
un lucru mecanic indicat specific (raportat), în continuare se vor folosi ambele 
denumiri, deși se va apela frecvent la notația p;. 


Pe baza lucrului mecanic L, se definește puterea indicată P,, adică pu-. 


terea dezvoltată în cilindrul motorului. Ținînd seama că L, reprezintă lucrul 
mecanic efectuat într-un ciclu (cl) de un cilindru (cil) el se exprimă simbolic 
în ]/cl, cil. Atunci, pentru un motor cu 7 cilindri, care realizează n, cicli pe 
secundă (cl/s) rezultă: 


P, [kW] = L, [J/cl, cil) -i cil] - n, [cl/s] = (1/1000). 


Substituind pe L, din relația (1.11) și pe n, din relația (1.7) se obține 
formula puterii A 
Dupa Pie Vas 

30 000 v 


în care p; este măsurat în N/m?, iar Vs în mê. 

Introducînd unitățile de măsură uzuale, p; în daN/cm? și Vs în dms, 
deci L,[]] = p.[(daN/em?) - 105 = N/m?] - Vs [dm? - 1073 = m?] rezultă după 
simplificări 

DV sin 
P; [KW] = =——. 1.12 
i firea (1.12) 


În sistemul tehnic de unități de măsură ** p, se măsoară în kgf/cm? și 
P, în CP (1 CP = 0,736 kW). Cu aceste unităţi, relația (1.12) devine 


PACE) = te: 


unde 225 = 300 - 0,7355/0,9806 (= 300: 0,736/0,981). Relaţia (1.12) repre- 
zintă formula fundamentală a puterii indicate a unui motor. 

Motorul cu ardere internă consumă o parte din lucrul mecanic dezvoltat 
în cilindru pentru învingerea rezistențelor interioare (consumul propriu de 
lucru mecanic), determinate de antrenarea sistemelor auxiliare, de frecarea 
mecanică dintre suprafeţele în mișcare relativă și de frecarea gazodinamică 
dintre fluidul motor și organele de distribuție, camera de ardere, pistonul, 
cilindrul, chiulasa. De aceea lucrul mecanic disponibil pentru consumator 
la arborele cotit este mai mic decît lucrul mecanic indicat. 

Lucrul mecanic cedat consumatorului de către motor, pe durata unui 
ciclu, de un cilindru, se numește lucru mecanic efectiv al unui cilindru, se 
notează cu L, și se măsoară în J, da] sau kgfm. La cuplajul de legătură 
dintre arborele cotit şi arborele antrenat, se măsoară lucrul mecanic efectiv 
dezvoltat de toţi cilindrii iL.. În general, mărimile măsurate la arborele 
motor (la cuplajul de legătură cu consumatorul) se numesc mărimi efective 
spre deosebire de mărimile măsurate în cilindru, care se numesc mărimi 
indicate (fig. 1.5). Ansamblul tuturor mărimilor indicate și efective este 
arătat în tabela 1.3. 


(1.12%) 


* Presiunea, medie indicată se mai definește ca: a) înălțimea unui dreptunghi care 
are ca bază cilindreea motorului și ca arie, o arie egală cu aria diagramei PI (fig. 1.4, b); 
b) o presiune constantă care acționînd asupra pistonului produce într-o cursă a lui un lucru 
mecanic egal cu lucrul mecanic al diagramei PI. 
** Vezi Anexa 2. 
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Tabela 1.3 
Mărimi care definesc periormanțele și perfectiunea motorului 
Mărimi indicate Mărimi efective 
Denumirea Simbolul Denumirea Simbolul 
Lucru mecanic indicat Li Lucru mecanic efectiv Le 
Lucru mecanic specific indicat A Lucru mecanic specific efectiv! le 
Presiunea medie indicată bu Presiunea medie efectivă, Pe 
| Puterea, indicată P; Puterea efectivă Pe 
Momentul motor indicat i Mi Momentul motor efectiv Me 
| Randamentul indicat n Randamentul efectiv "e 
Consumul specific indicat de (iai specific efectiv de 
combustibil Ci combustibil Ce 


Lucrul mecanic specific efectiv și presiunea medie efectivă se definesc 
analog cu mărimile indicate, adică 


bello) = Li Vs = LV (1.13) 


reprezintă lucrul mecanic furnizat de motor pe unitatea de cilindree (uzual 
pentru 1 litru de cilindree) și se măsoară în unităţile arătate în tabela 1.2 
pentru 4 sau f; 


Lucrul mecanic consumat de motor pentru învingerea rezistențelor pro- 
prii Lep rezultă prin diferența 


iL = (Li — Li. (1.14) 


Prin analogie cu } și Z, se definește lucrul mecanic specific pentru învin- 
gerea rezistențelor proprii lp, adică lucrul mecanic consumat de motor ra- 
portat la cilindreea totală, respectiv presi- 
unea medie corespunzătoare rezistențelor 
proprii rp 

ii E AA (1.15) 
și se măsoară în unităţile arătate în tabela 


1.2 pentru l, sau 4. Substituind pe Lp din 
relația (1. 14) în (1.15) rezultă 


lp = h — l, Sau frp = i — be (1.16) 


Fig. 1.5 Schița EA pentru defini Gradul de perfecțiune a proceselor me- 
Tea mărimilor indicate (indicele i), efec- canice ale motorului se numește randament 
dive (indicele e), rezistente (indicele R). mecanic, se notează cu n Și reprezintă 
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4 PD O a a ia 


raportul dintre lucrul mecanic efectiv și lucrul mecanic indicat, măsurate: 
i același regim de funcționare a motorului.-Ţinînd seama de relaţiile (1.11) 
și (1.13) rezultă 


m = Lo] Li = bd be 3 (1.17) 
Substituind pe p; din relaţia (1.17) în (1.12) sau (1.12%) se obține 
Ta Pi = P.V sin]300v. 


Produsul 1„P, reprezintă puterea efectivă a motorului P, = \hmP, iar 
formula fundamentală a puterii efective a motorului în cele două sisteme de 
unităţi de măsură va fi 


— Pe sin . Pe sin 
P, [kW ; P,[CP] == 1.18 
[ 300 v « [CP] 225 v i ( ) 


unde 4, este în daN/cm?, respectiv în kgf/cm?; V în dm; n în rot/min.. 
Se observă că puterea efectivă a unui motor este proporțională cu lucrul me- 
canic specific efectiv (presiunea medie efectivă), cu cilindreea totală (iV = V,), 
cu turaţia motorului și invers proporțională cu numărul de timpi. 


Exemplul numeric 1.2. Să se calculeze puterea efectivă dezvoltată de motorul în patru 
timpi al turismului Dacia 1300, de 1,289 1 1,31 cilindree totală, la o turație n = 5250 rot/ 
min, dacă lucrul mecanic specific este de 7 h]/l = 7 daN/em? = 7,14 kgf/cm?. 

R. Se aplică relaţiile (1.18): P, = 7:1,3-5250/300-4 = 39,8 [kW]; P, = 7,14:1,3:5250/ 
225-4 = 54 [CP]. 


Adeseori, în proiectarea de concepție se preferă să se exprime formula 
fundamentală a puterii în funcție de viteza medie a pistonului. Substituind. 
relaţia (1.1) în (1.18), grupînd convenabil termenii şi ținînd seama de relația. 
(1.6) se obține 


2 2 3 
Ye 10-6 22? Sn bi-10- SEDAI 10-3Sn Sn 
E EE 1 o, 
Ca 300 v 10 » 


de unde 
PIKW] = (10-4/v)pe: i: (nD?) W 2 (1.19) 
PACP] = (1,333 - 104/v) b,- î(7:D2/4) Wa, 
în care D se măsoară în mm, Wp în m/s iar p, în unitățile uzuale: daN/cm?,. 
respectiv kgf/cm”. Formula arată că P, este proporțional cu p, cu inD?j4, 
aria suprafeței totale a pistoanelor*, cu Wp şi invers proporțional cu v. 
Relația (1. T este o altă formulă a puterii care arată că la toate celelalte con- 
diții egale, P, „ creşte cu mărirea lui Wp, ceea ce explică tendința generală 
de sporire a lui Wp, care era la începutul secolului de 3,5 mjs și a atins 
cea mai mare valoare, de 23,2 m/s, la un model realizat în anul 1955. 


* Prin suprafața pistonului se înțelege suprafața capului pistonului care preia forța 
de presiune a gazelor. Aria suprafeței pistonului este practic egală cu aria secțiunii trans- 
versale a cilindrului r D 2/4. 
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Relaţia (1.19) arată că la proiectare sînt posibile două soluții pentru a realiza 
un motor de putere P, impusă, cînd v și P, sînt definiți și anume: a) se 
realizează un motor cu viteza Wp mare, ceea ce conduce la reducerea ariei 
1(7D2/4), adică la realizarea unui motor compact, cu un consum redus de 
metal; întrucît frecarea. și uzura sînt proporționale cu Wp, soluția implică 
reducerea duratei de serviciu a motorului; b) se realizează un motor cu 
Wp mic, pentru a mări durabilitatea motorului, ceea ce implică însă o creș- 
tere a consumului de metal. Proiectantul unui motor de turism alege soluția 
(a); proiectantul unui motor de camion sau autobuz alege soluția (b) (v. 
par. 8.5). i 

Momentul motor efectiv M, este momentul dezvoltat de motor la cuplajul 
de legătură cu consumatorul. Fiind cunoscute relația de definiție Mo = Pe, 
care cu (10.1) dă M,[N.m]: nn/30 = P.[W] sau 'M,[daN m] : nn/30 = 
= 102 P,[kW], precum și M,(kgfm) - (2/30) - (1/75) = P,[CP] se obține 


M, [daN m] = 955 P,/n; M, [kgfm] = 716,2 P,/n, (1.20) 


unde P, este în kW, respectiv în CP, iar m se măsoară în rot/min; se substi- 
tuie. P, din relația (1.18) şi se obține 


My a E sau M, = n 5 (4.21) 
300 v 225v 


Pentru motorul în patru timpi rezultă 
M, [daN m] = 0,796 Vsip,; M, [kgfm] = 0,796 Vsi pe (1.22) 


unde V, este în dm? iar p, în daN/cm? sau în kgf/cm?. Din relația (1.22) re- 
zultă că M, este proporțional cu cilindreea totală și cu lucrul mecanic spe- 
cific sau presiunea medie efectivă. 


Exemplul numerie 1.3, Să se determine momentul motor efectiv al motorului care echi- 
pează turismul Dacia 1300, de 0,325 1 cilindree, cu patru cilindri, care dezvoltă un lucru 
mecanic specific efectiv de 7 hJ/l (7 daN/cm? sau 7,14 kgf/cm?). 

R. Se aplică relația (1.22): M, = 0,796:0,325:4:7 = 7,25 daN :m; M, = 0,796 - 0,325- 4- 
-7,14 = 7,4 kgfm. : 


Pentru motoarele de autovehicule prezintă un interes deosebit, pe lîngă 
valoarea absolută a lui M,, și variația acestuia cu turația. Pentru un motor 
dat (cilindree totală invariabilă) rezultă 


M, = ct fe 


dependenţă. care este fundamentală. Ea arată că funcția M, (n) are aceeași 
alură cu p, (n) de care diferă numai prin o constantă. Alura de variație M, (4) 
se arată în figura 1.6. În proiectare și cercetare se fac eforturi susținute pentru 
ca motorul de autovehicul să realizeze o curbă M, (n) cît mai potrivită cu 
cerințele tracțiunii. 3 


32 


1.4. RANDAMENTUL ȘI CONSUMUL SPECIFIC 
DE COMBUSTIBIL 


Criteriul de apreciere a eficienței economice a motorului îl constituie ran- 
damentul termic al ciclului m, care este raportul dintre lucrul mecanic indicat 
L, şi căldura eliberată prin arderea combustibilului în cilindru, pe ciclu Q 


[kJjel, kcal/cl] ; 
n = LQ (a); n, = ALQ (b) (1.23) 


În (1.23b), L; se exprimă în kgfm, Q în kcal, iar echivalentul caloric al 
lucrului mecanic A = 1/427 kcal/kgfm (v. Anexa 2). 

Randamentul termic se determină practic cu dificultate deoarece din 
cauza arderii incomplete, căldura eliberată prin ardere este o mărime care nu 
se evidenţiază simplu și direct. De aceea se preferă a se raporta L, la căldura 
disponibilă în cilindru Qa: şi nu la căldura eliberată prin ardere. O mărime 
care precizează căldura disponibilă prin arderea completă a combustibilului 
și se determină. ușor și sigur este puterea calorică interioară a combustibilu- 
lui Q; (v. par. 4.4). Se notează cu Mm, [kg], G, [kgf] cantitatea de combustibil 
pe ciclu, pentru un cilindru, numită simplu doza de combustibil și cu Q, [k]/ 
kg sau kcal/kgf) puterea calorică inferioară a combustibilului. Se obține 


Qais = Qi ` Me (1.24) 


unde Qa este căldura disponibilă prin arderea completă. Se defineşte gradul 
de ardere incompletă a combustibilului prin raportul 


Nin = Ql Qais (1.25) 


unde Ni se numește randamentul arderii incomplete. Se elimină m la apre- 
cierea eficienței economice a ciclului, dacă se raportează L, direct la Qas. 
Acest raport se numește randament indicat şi se notează cu n; 


Mi = LilQatsi m = AL/Qat (1.26) 


Se observă că n; este un randament convențional care raportează pe L, la 
același nivel de referință pentru toate motoarele, adică la căldura disponibilă 
prin arderea completă a unui kg de combustibil. El devine un indice de 
perfecţiune a ciclului, ușor de determinat în condiții standard (se măsoară 
L; și M, iar Q; se cunoaşte pe baza datelor de laborator). Dacă se înmulțește 
și se împarte relația (1.26) cu Q se obține 


Ti 0 ALa 
Ga 0 Oo 


de unde rezultă că n; apare ca un randament global, ca o mărime mai complexă 
care satisface condiția n; = m, numai cînd m = 1 ceea ce, pentru procedeele 
actuale de ardere aplicate la motoarele cu ardere internă, nu se întîmplă nicio- 
dată. Calculele termice se desfășoară de obicei pentru ușurare, în ipoteza că, 


Ni Ne Min (1.27) 


3 — c. 582 23 33 


cilindrul motorului se arde pe ciclu 1 kg (1 kgf) combustibil. În acest caz 
e = 1 kg, Qus =Q: iar m devine E 


ni = L/Q; sau n, = AL/Qi, (1.28) 


unde L, este I i i ibil, î 
an k d a r pal mecanic la arderea unui kg (kgf) de combustibil, în kJ/kg 
e baza, relației (1.17) se determină randamentul efectiv al i 
e i torului 
substituind pe L; în una din relaţiile anterioare, de ex la, î (12 si 
, ; .2 
M = Lena, de unde rezultă a aci E a, 


Me = Lefi = M Tm; Me = AL.fi = M * Mm (1.29) 


adică randamentul efectiv este raportul dintre lucrul mecanic efecti 
echivalentul caloric al lucrului EER efectiv) și căldura disponibilă sa 
să e Ru ua combustibilului. Definiţia arată că he este tot un randa- 
vențional, ceea ce rezultă și di ă i 

a și din faptul că este produsul dintre n 

La încercarea unui motor pe stand se măsoară direct consumul or 
combustibil C, [kg/h sau kgf/h] și se determină puterea efectivă P, e Pi 
soară direct momentul motor M, și turația m și se determină P, Cu relația 
1.20). Prin operații suplimentare se determină Nm şi rezultă puterea indicată 
P, De aceea, în practică se apreciază eficiența economică a ciclului sau a 
proceselor termice și de frecare la un loc, pe baza unei mărimi, distinctă 
de Ni SAU Ne, care se calculează direct din mărimile determinate la standul 
de încercare. Această mărime reprezintă consumul de combustibil raportat 
se numește consum specific de combustibil, se notează cu c, este raportul dintre 
consumul orar de combustibil și puterea efectivă a motorului — consumul 
specific efectiv de combustibil c, — sau puterea indicată — consumul specific 
indicat de combustibil c, şi se măsoară în [g/kWh] sau [gf/CPh]. 


c, [g/kWh] = 108C,/P:; c; [gf/CPh] = 10°C,/P; (1.30) 
c, [8/EWh] = 108C,/P,; ce [gt/CPh] = 10%C,/P,, (1.31) 


unde C, este în kg/h, respectiv în kgf/h iar P, P, în kW, respectiv CP. 
Se observă că consumul specific de combustibil reprezintă consumul de com- 
bustibil necesar pentru producerea unei unități de lucru mecanic, măsurată. 
în kWh sau CPh. Dintre două motoare, acela care consumă o cantitate mai 
mică de combustibil pentru producerea unui kWh (sau CPh) este superior. 
Deoarece n„P; = Pe se obţine din relaţiile (1.30) și (1.31) 


Ca Cinn SIA Ci = Nap (1.32) 


i vea specific E ina fiind mai mare decît consumul specific indicat, 
n cauza consumului propriu de lucru mecanic pentru învi i 

a : nvingerea rezisten- 
telor interioare. îi a RE 


Exemplul numerie 1.%. Consumul orar de combustibil al unui motor de 1300 cm? cilindree 
totală este de 12 kg/h (12 kgf/h). Motorul dezvoltă la stand P, = 39,8 kW (sau 54 CP). Prin 
încercări suplimentare la stand se determină 7, = 0,78. Să se determine consumurile specifice 
de combustibil. 

R. Se aplică relația (1.31): c, = 12 -103/39,8 = 302 g/kWh; c, = 12 -103/54 = 222 gt/CPh. 
Se aplică relația (1.32) şi se obține: c, = 0,78 -302 = 236 g/kWh; c; = 0,78 -222 = 173 gf/CPh. 
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Știind că 1 kWh = 1,36 “CPh rezultă. 
cuo [8/kWh] = 1,36 cen [gf/CPH]; cau [8f/CPR] = 0,736 cae) [g/kWh] (1.33) 


Randamentul y, şi m sînt mărimi invers proporţionale cu consumurile 
specifice c,, respectiv cı. Relaţiile de legătură dintre aceste mărimi se stabilesc 
astfel: produsul Q,-c, reprezintă căldura eliberată prin ardere pentru pro- 
ducerea unui lucru mecanic de 1 kWh; produsul Q; - ce : m, este căldura trans- 
formată în lucrul mecanic indicat echivalent unui kWh (1 kWh = 3600 kJ) 
adică 
Qi [kJ/kg]: ce [g/kWh]: 107? - m = 3600 [kJ/kKWh]; (2) 
în mod analog se stabileşte relația de legătură în sistemul tehnic, știind că 
1 CPh = 632 kcal, 


Q, [kcal/igf] -cı [gf/CPh] - 102 - ms = 632 [kcal/CPh]. (b) 


Rezultă atunci 
ms = 3600 - 108/601; i = 632» 10/c.Qi+ (1.34) 


iar pe baza relaţiilor (1.32) și (1.29) 
he = 3600 - 108/601; ne = 632 * 109/c/Qu, (1.35) 


unităţile de măsură pentru c; și Q; fiind cele precizate în relaţiile (a), (b) iar 
pentru c, identice cu acelea pentru c;. 


Exemplul numeric 1.5. Să se. determine randamentele indicat şi efectiv ale motorului 
de turism care realizează consumurile specifice calculate în exemplul precedent. Puterea, calo- 
zică inferioară a combustibilului -se ia din tabela, 4.3. 

R. Se aplică relația (1.34) și se obține: n; = 3,6 -108/236 +43 524 = 0,350; m; = 632 -103/ 
173-10 400 = 0,350. Se aplică relația (1.35) și se obține: n, = 3,6 - 108/302 -43 524 = 0,274; 
Ne = 632 -10/222 -10 400 = 0,274. j 


Doza de combustibil M, se determină în funcție de consumul orar de com- 
Dustibil măsurat la stand, împărțind C, [kg/h] prin numărul de cilindri ¿ şi 
numărul de cicluri pe oră n, din relaţia (1.7), adică 
îi, [mg/cidu] = 105C,Ji (2 n/v) 60, 
ceea ce dă £ 

' ~ 

îi, [mg] = 8333 vC,Jin; G, [mgf] = 8333 vC,Jin, (1.36) 
schimbarea notației în sistemul tehnic (rel. 1.36) fiind necesară, deoarece 
doza de combustibil se măsoară în unități de greutate și nu de masă. Substi- 
tuind consumul orar C, din relația (1.31) în (1.36) rezultă: : 

Ta, [mg] = 8,33 ve, Pelin ; G, [mgf] = 8,33 veP.in (1.37) 
unde c, este în g/kWh, respectiv gf/CPh; P, în kW, respectiv în CP. 
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Se determină cantitatea de aer din cilindru m, (Ga), dacă arderea se 
efectuează cu un coeficient de dozaj A prestabilit. Dacă L [kg/kg] este aerul 


necesar pentru arderea a 1 kg de combustibil, atunci m, = Me’ L, sau cu 
relația (1.10) 


Ma WE] = înc AL mini Ga [MEE] = GAL min: (1.38). 


Exemplul numeric 1.6. Să se determine doza de combustibil și cantitatea, de aer din 
cilindru. la motorul turismului Dacia 1300 cu parametrii definiți în exemplele numerice 2 și 
3, pentru à = 1,1 și Lmin = 15 kg/kg. eS 

R. Se aplică relația (1.37) şi se obține: Me = 8,33 -4 -302 -39,8/4:5250 = 19,1 mg sau G, = 
= 19,1 mgf. Se aplică relația (1.38) șise obține: m, = 19,1-1,1-15 = 315 mg sau G, = 315 mgf. 
Dacă se împarte m, la pọ = 1,29 kg/m? = 1,29 mg/cm? (densitatea aerului la pọ, Tọ) rezultă 
volumul de fluid proaspăt aspirat în cilindru Vo = m,/Po = 244 cm?, care reprezintă 75 % 
din volumul disponibil Vg(v. rel. 2.26). 


1.5. REGIMURILE DE FUNCŢIONARE A MOTORULUI 


Funcționarea unui motor se caracterizează printr-un ansamblu de mărimi 
care definește regimul de functionare. Se consideră că regimul de funcționare 
este definit de trei mărimi fundamentale: turaţia, sarcina (v. paragr. urmă- 
tor) și temperatura care caracterizează regimul termic al motorului. Regi- 
mul termic reprezintă ansamblul de temperaturi care precizează gradul de 
încălzire a organelor mecanismului motor. Se admite că regimul termic este 


precizat prin temperatura gazelor de evacuare 4, sau temperatura fluidului 
de răcire ș,. 


` 

Regimurile de funcționare se grupează în mai multe clase. În raport cu 
variația în timp a mărimilor care definesc regimurile de funcționare se dis- 
ting: regimurile stabilizate în care turația, sarcina și temperatura 7, (t,) sînt 
invariabile în timp (functionare stabilă); regimurile nestabilizate (funcționare 
instabilă) care se definesc prin opoziție cu primele. Regimurile tranzitorii 
sînt regimuri nestabilizate în care turația, sarcina și temperatura 4, (£,) 
variază în parte sau simultan la trecerea de la un regim stabilizat la alt regim 
stabilizat. b 

În raport cu durata de funcționare a motorului se disting: regimuri 
de functionare continuă şi regimuri de funcționare intermitentă. Regimul de 
funcționare continuă este acela în care, la fiecare turație, motorul dezvoltă 
la arborele cotit în mod continuu cea mai mare putere efectivă, cel mai mare 
moment motor efectiv, cea mai mare presiune medie efectivă, cu condiția ca 
indicii tehnico-economici și de fiabilitate să rămînă invariabili. Mărimile enu- 
merate se numesc mărimi efective continue şi se notează cu Pr, Ma, Pe 
În figura 1.6 se reprezintă în coordonate P,'m și M,- n locul geometric al 
tuturor punctelor P,e, M.. Regimul de funcționare intermitentă este acela 
în care puterea efectivă, momentul motor, presiunea medie efectivă sînt su- 
perioare mărimilor Pg, Me, Pa pentru intervale scurte de timp *, în care 


* STAS 6635-76 prevede o durată de încercare a motorului pe stand de 1h 20” 
la turaţia şi sarcina nominală, la un ciclu de încercări de 3 h. 
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ţinuta de serviciu a motorului 
și durabilitatea nu sînt afec- 
tate. Valoarea cea mai mare a 
puterii, respectiv momentului 
motor și presiunii medii pe 
care motorul o dezvoltă în re- 
gimul de funcționare intermi- 
tentă, se numește putere efectivă 
imtermitentă, respectiv moment 

otor intermitent, presiune me- | ; 
die efectivă intermitentă şi se Domeniu de 
notează cu Pas Ma» Pe În suprapu 
figura 1.6 se prezintă locul 
geometric al tuturor punctelor 
È ei M ei" 

Domeniul hașurat repre- 
zintă domeniul de suprapuleri. 
În figura 1.6 se observă că 
Pas Pe: trec prin valori maxime 
(vîrf de putere — Pec mazo 
Pui mas). Turaţia corespunză- 
toare vârfului de putere se 
numește turajia de putere 


aŭ YD 


7 n, 
Ni P P 
maximă np *. În mod analog, Fig. 1.6 Variația puterii și momentului motor cu turaţia. 


Ma, Ma trec prin valori 
maxime („vîrf de moment y pi 
iar turația corespunzătoare se € 
numește furația de moment 
maxim ny. Standardele pen- 
tru motoare de autovehicule 
(STAS 6335-76) prevăd numai 
determinarea curbei Pe» Po- 
trivit standardelor, la motoa- 
rele de autovehicule, Pe se 
determină la MAS = let în Pa 
sarcini 
ch a a Te cu ema” Fig. 1.7 Variația puterii motorului cu timpul. 
i în poziția extremă (V. . y i h 
- sa constructoare fixează ta ep pe za aie 
ii efective continue, care se produce ta + 1 á iul 
mia se numesc putere efectivă nominală Pa ȘI a a 
În figura 1.7 se arată variația lui P, în timp, pentru un 


onează la o turație constantă, 


1.6. SARCINA MOTORULUI 


j tură al 

Actiunea exterioară aplicată de consumator la E T a s 

‘arborelui cotit cu arborele antrenat, pe scurt la SA e S cui 
încărcarea sau sarcina motorului. Arborele motor avînd o mi$ t 


* Pentru detalii, v. par. 9.5 
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acţiunea exterioară nu poate fi decît un moment. Astfel, sarcina motorului 
este momentul rezistent (Mp) aplicat de consumator la arborele. cotit (v. 
fig. 1.5). Același moment rezistent se poate aplica arborelui .cotit la diferite 
turaţii ale acestuia. De aceea, cînd se precizează sarcina, motorului, trebuie 
să se adauge și turaţia la care se aplică Mp. Cînd funcționarea motorului este 
stabilă (n = ct) trebuie ca momentul motor M, dezvoltat de motor la arbo- 
rele cotit să fie egal cu Ma. Egalitatea M, = M face posibilă definirea 
sarcinii prin o mărime proprie motorului și nu prin una exterioară. De aceea, 
se obișnuiește să se. definească sarcina motorului prin momentul motor M, 
dezvoltat la arborele cotit cu specificarea vitezei de rotaţie a acestuia. 

La o turație dată n, (v. fig. 1.6) motorul dezvoltă un moment motor M, 


care poate fi modificat de la valoarea nulă M, = 0* pînă la o valoare maximă 
M : 


Pentru a defini regimul de funcţionare a motorului este mai convenabil 
să se precizeze gradul de încărcare a motorului (încărcarea motorului în raport 
cu o încărcare de referință) sau sarcina relativă. Sarcina relativă. se definește 
prin raportul dintre momentul motor M, dezvoltat de motor și un moment 
motor de referință, ambele mărimi fiind precizate la aceeași turație. Acest 
raport se numește coeficient de sarcină, se notează cu x și se exprimă în 
fracțiuni sau procente din momentul motor de referință. Drept moment motor 
de referință se alege momentul motor efectiv continuu M,,. Punctul 3 din 


figura. 1.6 definește pe M,, la turația n, Ținînd seama de relaţiile (1.20), 
(1.21) sau (1.22) rezultă 


pa Me Be 


e ap be a bei, (1.39) 
Mee Ė ec P ec 

toate rapoartele fiind definite la aceeași turație n, (denumirea completă a lui x 
ar trebui să fie: coeficient de sarcină la turaţia 4). Coeficientul de sarcină 
ia. valori distincte în limitele 0... 1,2 și definește clase distincte de sarcini 
(tab. 1.4, respectiv fig. 1.6). La motoarele pentru autovehicule, cînd nu se 
determină curbele M, (1) sau Pe, (n), se alege ca mărime de referință M,; sau 


Tabela 1.4 
Valorile caracteristice ale coeficientului de sarcină i 


Denumirea sarcinii Valorile caracteristice 


Sarcină, nulă x=0 


Sarcini parțiale 0 


Sarcină plină (sarcină continuă) 
Suprasarcină, (sarcini intermitente) 
Sarcină totală* 


x=xp=x =l 
(pie LEA 
Dea alai) 


* La motoarele de autovehicule Xp = Xp = 1,0; la motoarele de tractoare xt £ xp. 


* Condiţia M, = 0 înseamnă că motorul nu e încărcat (Mpg = 0). N 
Ea implică două stări posibile: arborele cotit este în repaus, motorul nu funcționează 


(starea banală; arborele cotit este în mișcare, stare: numită funcționare în gol sau cu sarcină 
nulă. À 
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: z y» 
P.. În acest caz încercarea motorului se face la „sarcina totală” (STAS 
ei» 3 
6635-76), x =1 şi 0 <x < A Mee 
Cum se modifică (reglează) sarcina mot ? 
Din relaţia (1.22) rezultă că sarcina, unui motor oret 374) SEP 
ortională cu lucrul mecanic specific l, Sau Pe» Ca ema su e e ua 
E o turatie oarecare 4, înseamnă a modifica pe le sau E i e 
motor în funcțiune este un moler peri a E ue A 
ziabilă (¿V = ct), astfel că, din relația (1.19) TOF e 
„ echivalează cu modificarea lucrului mecanic e 
L Pe baza relațiilor (1.17), (1.24), (1.26), (1.29) rezultă 


i aa Lefa e; Le = Nie (1.40) 


Presupunînd pentru simplitate n. = ct (în realitate e e ag oo 
rezultă că variația lui L, se obține prin variația lui Me. A a pai ceată 
cimii la o turație constantă înseamnă reaa dau de coma ie (acu GE 

i metode de bază pentru reglarea dozei „metode 
ra de reglare a sarcinii) și anume: metoda de reglare cantitativă şi 
metoda de reglare calitativă. ) 

itativă ică toarele cu formarea ameste- 

Metoda de reglare cantitativă. se aplică la moto 1 ! z 
ciki în ecua adică la MAS. care imite în pini ir e Sa 
bustibil (fig. 1.8, a). Organul de reglare este o i p E E pă 
care se așază în calea amestecului. Pentru a reduce doza o ga 

ază i tabil și cantitatea 
se obturează parţial canalul,. ceea. ce reduce inevi nul 
inii pri de amestec aer-combustibil a ger 
Reglarea sarcinii prin reglarea cantității E a ani 

irea de reglare cantitativă. În figura 1.8, b se ilustrea: t 
P de aer și combustibil cu sarcina Sa a pala 
consumul de combustibil pe ciclu multiplicat cu 15 (mn 15 keni rie oa 
pentru ca ordonatele să aibă dimensiuni comparabile. E etil 
ordonate pentru fiecare valoare a lui x se obține codia pre e aagl 
Teoretic, consumurile variază liniar cu sarcina iar a = ct (în figur 3 

Metoda de reglare ca- an 
litativă se aplică la mo- A m 
toarele cu formarea ames- 
tecului în interior, adică 
la MAC care admite în 
cilindru numai aer. Can- 
titatea de combustibil pe 
ciclu și cilindru este do- 


Consum aer, 


N y= 

zată de o pompă cu piston $ s 

(fig. 1.9, a). Organul de Š s 

reglare este o pîrghie c, i ` 

numită cremalieră care, i 

prin rotirea pistonului, Š 

variază cursa utilă a aces- p= iz=0 Š 

tuia, deci doza de com- a : 

bustibil refulată de pom- i] f : b 


pa- Toi canut aa Fig. 1.8 Reglarea cantitativă a sarcinii : a — pozițiile ontara 
de aer admisă în cilindru torului pentru trei sarcini distincte ; b A ei 
rămîne invariabilă cu de aer și combustibil cu coeficientul de i 
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Cilindru sarcina, iar cantitatea de com- 
bustibil variază liniar (fig. 1.9, b). 
Ca urmare, se modifică proporția 
de combustibil în amestec, adică 
se variază calitatea amestecului, 
de unde denumirea de reglare 
calitativă. 

Practic, cele două metode nu 
sînt aplicabile independent una 
de alta. De aceea, reglajele reale 
sînt mixte, adică se modifică si- 
multan și cantitatea și calitatea 
amestecului. În esență, însă, 


Consum oer 


$ 


Pozitia laze =y 


Hx Consum com. 


& 
it 
Q 
l 


Pozitia lo æ=0 
a 
Fig. 1.9 Reglarea calitativă a sarcinii: 7 — poziția fiecare din cele două metode este 


cremalierei la = A ra a e oaie la caracteristică unei clase de mo- 
toare menționate. 

În mod frecvent sarcina se defineşte prin poziția organului de reglaj. 
La MAS poziția clapetei este definită de unghiul ales convențional (în 
fig. 1.8, a — unghiul ọ, măsurat față de normala la axa canalului). La MAC 
poziția cremalierei este definită prin deplasarea / măsurată convențional 
față de o poziție limită (fig. 1.9, a). La sarcina totală, deplasarea este limitată 
de un opritor. În aceste condiții, prin noțiunea de sarcină constantă se va înţe- 
lege sarcina definită de o poziție fixă a organului de reglaj. La autovehicule, 
comanda organului de reglaj se realizează prin pedala de accelerare. 


7 
0 
ke 
ti = { 
0 = 
j 
Z i 
A N 
an = 8 
S 
i ! S 
Li 
¥. 
m ma 
f 3: 
] HREH 
s H 


== = = l 
Ei : 


Fig.1.10 Variația poziției obturatorului (7), a depresiunii din conducte de admisiune (2) și a 
turaţiei (2) cu timpul, la funcţionarea motorului ARO L—25 în condiţii de cale. 


40 


Încărcarea unui motor de autovehicul în exploatare depinde de condiţiile 
de deplasare (deplasare urbană sau interurbană), de tipul de serviciu (ser- 
viciu continuu sau intermitent, de exemplu serviciul „din poartă, în poartă” 
cu oprirea frecventă a motorului sau cu funcționarea prelungită în gol) de 
tipul autovehiculului, de gradul de încărcare a autovehiculului. În figura 1.10 
se arată variația poziției obturatorului, a turaţiei și a vitezei de înaintare, la 
deplasarea unei furgonete în condiții de trafic urban intens. Se observă că 
deschiderea obturatorului a atins numai o singură dată 44%, din deschiderea. 
maximă. 

În Republica Socialistă România se fabrică sau sînt în curs de asimilare 
o mare varietate de motoare de autovehicule. Performanţele acestor motoare, 
indicii de perfecţiune, soluţiile constructive permit ilustrarea concretă a unui 
mare număr de probleme care se dezbat în manualul de față. De aceea, s-a 
crezut util să se prezinte în tabela 1.5 principalele caracteristici ale unor mo- 
toare de autovehicule fabricate în ţară: 
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Aiotoare peniru autovehicule şi tractoare fabricate în România 


Tabela 1.5 


Denumirea motorului (autovehiculului) 
Perf 1 i MAN MAN 
iar iza SR—211 | ARO 1-25 | Dacia 1100 | Dacia 1300 | „SAVE D 2156 D 2156 D 115 D 103 D 105 D 127 
HMN MTN 
S 7 ; i : 
Tipul MAS MAS MAS MAS MAC MAC | MAC} MAC MAC MAC MAC 
Numărul de timpi 4 e Saul 4 4 4 4 4 4 4 4 4 
103 55 31,6 39,7 99,3 159 188 33 47,8 95,7 51,5 
Fe [EW/CE] 140 75 43 54| 135 216| __ 256 45), 65 130|______70) 
np [rot/min] 3 600 4 000 4 600 5 250 3 000 2 100 2 200 2 400 1800 1200 j 3 200 
31,4 16,2 7,75 9,5 36,3 74,5 89,7 14 28,9 87,3 18,6 
Me [daN.m/kgi.m] E A CE 7 9,7 37 76| 91,5 14,3| 29,5 89 18 
nm [rot/min] 2 500 2 500 3 000 3 000 1700 1400 1 600_ 1200 i 1250 [|900 T 800 
D [mm] 97 97 70 73 102 121 121 95 108 146 (E e aa 
S [mm] 85 84,4 |72 77 112 [150 150 110 130 204 110 
Y = SID 0,876 0,87 1,0286 1,055 1,09 1,24 1,24 1, 166 1,20 1,4 1,16 A 
i (ar. cilindri) 8 4 č |4 4 a lo 6 3 4 4 A 
Aşezarea cilindrilor V—90* linie linie linie linie linie __| linie linie _linie linie linie 
Vs [dm?] 0,628 0,624 | 0,277 0,322 0,915 1,725 1,725 0,78 1,19 3,42 0,78 i 
Vte =i: Vs [dm?] 5,03 2,495 1, 108 z| 1,289 5,49 È 10,35 10,35 2,34 i 4,16 13,66 3, 12 
e = ValVe 72, 7,2 | 8,5 8,5 17 17 17 17 17 17 17 
326 313 — = 231 224 218 245 258 — 245 
A | g / ef ] 
“min [kWh / CPh 240 230 -| = 170 165 160 180 190| a 180 
Pe [daN/cm?] 6,82 6,61 7,44 7,04 11,23, 8,8 9,9 7,05 6,70: | 7,0 6,2 
We [m/s] 10,2 11,25 11,04 13,47 11,2 10,5 11 8,8 1,8 8,16 1178 
ej |] 20,5 22, 1 30,5 34,2 18,1 15,4 18,2 441 10,1 8,1 16,5 
1 1 27,8 30,1 41,5 46,5 24,6) 20,8] 24,7 19,2 13,7 1i 22,4 
Pa [= /3] 12,9 13,8 7,9 9,9 16,5 26,5 31,3 11 12 23,9 12,9 
cil / cil 17,5 18,8 10,8 13,5 22,5 36 42,6 15 16,3 32,5 17,5 
K E [El 3,67 1,39 4,5 5,0 4,5 7,6 10,1 25 5,6 
pl /— 
kW / CP 2,7 = — 1,02 3,30 3,7 3,3 5,6 7,5 18,4 4,1 
„xD? 
zeii [dm2] 5,92 5,92 1,52 1,68 4,92 6,9 6,9 2, 13 3,68 6,68 2,84 
P Pa P CP | 17,4 18,7 20,5 23,7 20,2 23,0 27,2 15,6 13,0 14,3 18,2 
A a EES k 
7D2]4 |dm? / dm? 23,7 25,4 © 27,9 32,3 27,5 31,3 37,0 21,2 17,7 19,5 24,7 
Ordinea de aprindere 1—5—4—|1—2—4—|1—3—4—|1—3—4— 1—5—3—6—2—4 1—2—3 |1—3—4—]1—3—4—]1—3—4 
i 8—6—3—| 3. 2 23; 2 2 2 
7—2 
Avansul fix la aprindere/ 
linjecție “RA i 10 8 041 = 23 26 = 13 24 12 18 
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În varianta 798—05 dezvoltă 156 CP la 2 900 rot/min prin supraalimentare. ? În variantele: D— 106 (cu D = 105 mm) dezvoltă 52 CP 


la 1600 rot/min) și D-118 (cu D = 110 mm) dezvoltă 82 CP la 2200 rot/min). î În varianta D-121 dezvoltă 55 CP la 2 400 rot/min. 4 Motoare 


supraalimentate, 


2, 


SCHIMBAREA GAZELOR 


Schimbarea gazelor are ca scop evacuarea cît mai completă a gazelor 
de ardere din cilindru și umplerea acestuia cu o cantitate cît mai mare de fluid 
proaspăt pentru a relua ciclul motor. Schimbarea gazelor cuprinde procesele 
de admisiune și evacuare. Acestea, deși nu se succed în cadrul unui ciclu, 
realizează o succesiune firească în timp, în două cicluri succesive și anume, 
evacuarea dintr-un ciclu precede admisiunea din ciclul următor. Evacuarea 
influențează astfel admisiunea. În plus, cele două procese sînt definite de o 
realitate fizică comună, curgerea. gazelor, din care cauză se supun acelorași 
legi ale dinamicii gazelor. Prezentarea lor în același capitol apare astfel jus- 
tificată. 


2.1. SCHIMBAREA GAZELOR LA MOTOARELE 
ÎN PATRU TIMPI 


21.1. ADMISIUNEA NORMALĂ 


2.1.1.1. Sistemul de admisiune. Gradul de perfecțiune a umplerii 


Procesul de admisiune (admisiunea) reprezintă procesul în cursul căruia 
fluidul proaspăt pătrunde în cilindrul motorului. De aceea, se mai numește 
procesul de umplere (umplerea) a cilindrului. 

Procesul de admisiune este de două feluri: 1) procesul de admisiune nor- 
mală sau, pe scurt, admisiumea normală; 2) procesul de admisiune forțată 
sau admisiumea forțată. Admisiunea normală are loc cînd fluidul proaspăt 
pătrunde în cilindru sub acţiunea mediului ambiant, asociată cu efectul de 
deplasare a pistonului. În acest caz, aerul, înainte de a pătrunde în sistemul 
de admisiune are presiunea (po) şi temperatura (To) mediului ambiant. Admi- 
siunea forțată. are loc cînd fluidul proaspăt pătrunde în cilindru sub acțiunea 
unei suflante care îl comprimă în prealabil, asociată cu deplasarea pistonului. 
În cazul admisiunii forțate, fluidul proaspăt, înainte de a pătrunde în sistemul 
de admisiune, are presiunea (7,) şi temperatura. (T,) care se stabilesc la ieșirea, 
din organul de refulare al suflantei. La motoarele în patru timpi, admisiunea. 
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forțată se numește s4praalimentare. Motorul în patru timpi cu admisiune 
forțată se numește motor supraalimentat. 

Sistemul de admisiune normală la MAS este alcătuit (fig. 2.1, a) din fil- 
trul de aer F, camera de amestec a carburatorului CAM care conţine difuzo- 
rul D şi obturatorul Ob, conducta de admisiune CA cu „pata caldă” PC 
(realizată prin încălzirea locală a conductei cu gaze de evacuare sau cu lichi- 
dul cald din sistemul de răcire), galeria de admisiune GA practicată în chiu- 
lasă, la capătul căreia, se află orificiul de admisiune 0,, obturat de supapa de 
admisiune SA. La MAC sistemul este alcătuit din aceleași elemente mai puţin 
camera de amestec și pata caldă. i 

Sistemul de admisiune forţată la MAC este alcătuit (fig. 2.1, b) din filtrul 
de aer F, suflanta S, conducta de admisiune CA, galeria de admisiune GA 
la capătul căruia se află orificiul 0,, obturat de supapa SA. Astăzi, în mod 
curent, motoarele supraalimentate pentru autovehicule sînt prevăzute cu un 
echipament de supraalimentare numit turbosuflantă. Echipamentul cuprinde 
suflanta S antrenată de turbina T. Pe axul comun A se fixează rotorul R 
al suflantei și rotorul R, al turbinei. : 

Din relaţiile (1.31), (1.35) rezultă 


PAEW] = (1/3600) C.Qime;  PACP] = (1/632) CaQrne, (2.1) 
unde, C, este în kg/h și Q; în kJ/kg, respectiv C, în kgf/h și Q; în kcal/kgf, 
ceea ce arată că puterea unui motor este proporțională cu consumul orar de 
combustibil, dacă n, = ct. 


Consumul orar de aer Ca se determină știind că (v. par. 1.2) pentru arde- 
rca a 1 kg combustibil sînt necesare L kg aer. Prin urmare 


Clkg/h] = Ce L; Calket]h] = Ca: L (2.2) 


unde C, este în kg/h (kgf/h) și L în kg/kg (kgt/kgf). 


m Goze evocuole 
— Apă cală 


Fig. 2.1 Schema sistemului de admisiune : MAS-admisiune normală (4); MAC-admisiune forțată 
` prin turbosupraalimentare (b). 
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Pe baza relației (1.10) rezultă 
Ga = ALamta ze (2.5) 


Se substituie relația (2.3) în (2.1) şi se obține 


PAR] = si na + Ca HE = a A E a 


unde Q, este în kJ/kg sau kcal/lgf. 

La MAS se admite simultan aer și combustibil sau fluid proaspăt. Consu- 
mul orar de fluid proaspăt este C,, = Ca + Ce sau cu relația (2.3) Cp = 
= Ca(1 Sr AL min) AL mins astfel că 


CO (2.5); f= UL Mamin) [AL ntn: (2.6) 


Substituind relația (2.5) în (2.4) rezultă 


ioo Ra w o r E 
20 IE e ee a O 
[kw] 3600 fLmtn Azi ICE) Ma hlu IA (al) 


J fiind factorul de corecție a dozajului. Relațiile (2.4) și (2.7) arată că pu- 
terea unui motor este proporțională cu consumul orar de aer sau consumul 
orar de fluid proaspăt, ceea ce explică eforturile științifice, de proiectare şi 
tehnologie, care se fac pentru ca o cilindree executată să admită o cantitate 
cît mai mare de aer sau fluid proaspăt. Se observă că relația (2.7) se reduce la 
(2.4) în cazul MAC-ului, întrucît C, = 0, h= 1 iar Cip = Ca 

Se determină consumul teoretic de fluid proaspăt (cazul general), adică 
acel consum care se stabilește într-un proces de admisiune fără pierderi (un 
proces de curgere fără pierderi este un proces în care se exclud rezistențele 
gazodinamice ale traseului și încălzirea fluidului prin frînare sau transfer 
local). Procesul de admisiune are loc fără pierderi termogazodinamice, dacă 
fluidul proaspăt admiș în cilindreea V, se află în aceleași condiții de stare 
ca acelea care există înainte de intrarea lui în sistemul de admisiune— condiții 
de stare a mediului ambiant la motoarele cu admisiune normală sau condiții 
de stare care se stabilesc la ieșirea din suflantă, la motoarele cu admisiune for- 
tată, în ambele cazuri denumite condiții inițiale de stare. În primul caz, densita- 
tea fluidului proaspăt este porp(fo, To) în kg/m’, iar greutatea specifică. este 
Yoro To) în kgfjm?, în al doilea caz cele două mărimi sînt Psr(Ps Ts) 
respectiv Yssp(Ps, 1;). Masa teoretică de fluid proaspăt moyp, respectiv greu- 
tatea teoretică Gop, rezultă din relaţiile 


Moralk8] = 10-2V sfori  Gorplkgf] = 103V sYorp, (2.8) 
unde V, este în dm?. Se obține consumul teoretic de fluid proaspăt la motorul 
cu admisiune normală, înmulțind Mopp cu numărul de cilindri și numărul de 
cicli pe oră (v. rel. 1.7) 

CorzlEg/h] = Mozpi 60 n/(y]2) = 0,12 Porp V sin], (2.9) 
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iar la motorul cu admisiune forțată 
C,lkg/h] = 0,12 psp V siny. l (2.10) 
Densitatea fluidului proaspăt se determină astfel: din ecuația de stare rezultă 


Pofp = Pol Riploi Poa = Pol Rao; de unde Pozp = Poa Pal Rp (2.11) 


unde Ry, Ra sînt constantele specifice ale fluidului proaspăt, respectiv aerului. Pe de 
altă parte 


Ryp = EP mR; Său Ryp = PraRa + PuPe (2.12) 


unde Pma $ Pme Sint participațiile masice ale aerului, respectiv combustibilului, care se deter- 
mină din relațiile: 
Pma = Cal(Ca + Co, Pme = Col(Ca +C) (2.13) 
Sau, ținînd seama de relația (2.3) 
Pma = Mmtal (i + Amt) (0: Po = MHAL) O) (2.14) 


Substituind relaţiile (2.14) în (2.12) și apoi în (2.11) rezultă 


Porp = Je: Poa (0); fe = (1 + ML min)! O Lmin + RelRa) (b), (2.15) 


unde fọ este factorul de corecție a densității. La MAC, R, = R, iar fe = |. La MAS, R, = 
= 8 314/M , [J/kmolK) sau 848/G y, [kgfm/kmol K], M,(Gmç) fiind masa (greutatea) mole- 
culară a combustibilului în kg/kmol, (kgf/kmol). Asimilînd benzina cu octanul, rezultă M, = 
= 114 kg/kmol; R, = 73 J/kg K (= 7,44 kgfm/kgf K). În plus R, = 287 J/kg K(= 29,27 
kgím/kgf K). Š 

Exemplul numerie 2.1. Să se determine consumul teoretic de fluid proaspăt al motorului 
turismului Dacia 1300, la sarcină totală și turația np = 3 250 rot/min, cînd à = 0,88. Densi- 
tatca aerului la 760 mm Hg și 273 K este 
1,29 kg/m?. 

R. Se aplică relația (2.15) apoi (2.14) 
şi se obține: fe = (1+ 0,88 :15)/(0,88 -15+ 
+ 73/287) = 1,055; pofp = 1,055 -1,29 = 
= 1,36 kg/m’. Se aplică relația (2.9): 
Cosp = 0,12 - 1,36 : 0,325 - 4 - 5250/4 = 
= 278,46 kg]b. 


Relaţiile (2.9) sau (2.10) arată 
că consumul teoretic de fluid 
proaspăt variază liniar cu turația. 

Consumul real de fluid proas- 
păt (simplu — consumul de fluid 
proaspăt) se determină pe cale 
experimentală. În acest scop se 
utilizează un debitmetru de gaz 
sau un dispozitiv cu diafragmă. 
Consumul orar de combustibil se 
determină prin cîntărire. Suma 
lor determină pe C,, la MAS. La 
MAC, Cp = Ca. În încercările 
standard se folosește curent dis- 
pozitivul cu diafragmă (fig. 2.2). 


2 
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Fig. 2.2 Schema instalaţiei pentru măsurarea con- 
sumului de aer: 17 — termometru ; 2 — barometru ; 
M — membrană de cauciuc. 
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Între conducta cu diafragma DF şi con- 
ducta de admisiune CA se montează 
un rezervor de liniștire R, în scopul de 
a atenua pulsațiile de presiune produse 
în CA de admisiunea periodică a aeru- 
lui. Diafragma reprezintă un disc cu un 
orificiu calibrat. Cu ajutorul unui ma- 
nometru diferenţial se determină dife- 
rența de presiune Afa la fețele diatrag- 
mei. Pe baza legii lui Bernoulli se ob- 
ține viteza. de curgere prin orificiul 


diafragmei 
Wadin|s] = 
| 7 e A aia a 
d Mu g Zia, 2-9,8 1Apar 
k fi = Qas ANE 
axy Li emox à Po Yo 
X H, SR (2.16) 
R ~N iar din ecuația debitului rezultă con- 
eo ARE e | ANR sumul de aer 
y h n" Calkg/h] = 
Fig. 2.3. Variația unor mărimi caracteristi = 
aa a imi caracteristice pa a /2esâza, 3 600, (2.16%) 


unde, Qay este coeficientul pierderilor de viteză; pap — coeficientul de debit 
al diafragmei; Aay — aria secţiunii orificiului diafragmei, în m2; pọ — den- 
sitatea aerului în kg/m? (yọ — greutatea specifică în kgf/m3); Apa, în N/m? 
(în ST în mm H,O ; 1 mm H,O = 10“4kgf/cm? = 9,81 N/m? = 9,81 Pa, v. şi 
tab. 9.2). Pentru tehnica de măsurare a debitului de aer vezi lucrările [6], 
[18] şi STAS 7347/1-74. 


Exemplul numeric 2,2, Să se determine consumul de aer şi de fluid proaspăt la moto- 
rul turismului Dacia, 1300, dacă la sarcină totală și n = 5250 rot/min se citește Apa = 
= 1764 N/m? (180 mm H,0). Diafragma are orificiul de 40 mm diametru. Măsurările se efec- 
tuează, la pp = 0,1. 10%N/m? = 0,1 MPa (= 756 mmHg), Tọ = 300 K. Coeficientul de debit 
vaz = 0,62. Consumul de combustibil măsurat este 13,5 kg/h. 

R. Densitatea pọ = (1/287) pa/ Ta = (1]287).0, 1:106/300 = 1,17 kg/m3. Se aplică relația 
(2.16%): Ca = 0,62 (r -402 - 1078/4) (2:1764-1,17)95- 3600 = 180 kg/h. Crp = Ca + Ce = 180 + 
+ 13,5 = 193,5 kg/h, ceea ce reprezintă 70% din Coyg (v. Exemplul numeric 2. 1). 


În figura 2.3, a s-a reprezentat consumul teoretic de fluid proaspăt Corp Și 
consumul măsurat Cyp în funcție de turație. Comparind consumul măsurat cu 
consumul teoretic se constată două fapte fundamentale: 1) consumul măsurat 
este mai mic decît consumul teoretic în tot domeniul de turaţii; 2) raportul 
dintre consumul real și cel teoretic este variabil cu turația. Aceste realități 
sînt hotăritoare pentru performanțele motoarelor de autovehicule. 

Faptul că Cip < Corp atrage atenţia că admisiunea. are loc cu pierderi. 
Nivelul relativ al pierderilor se apreciază prin raportul celor două consumuri, 
care se notează cu h 


No = CrplCor» (2.17) 
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și se numește coeficient de umplere, randament volumetric sau grad de umplere *. 
Gradul de umplere reprezintă un criteriu de perfecțiune a procesului de admi- 
siune. Cu cît m, are o valoare mai ridicată cu atît pierderile sînt mai mici. 
Ca urmare n, este un criteriu de comparație a sistemelor de admisiune a mo- 
toarelor. 

Se substituie relația (2.17) în (2.7) și se obține 


a Ea Du a (2.18) 
3600 fiLaia A 


ceea ce arată că puterea efectivă este cu atît mai mare cu cît 7, are o valoare 
mai ridicată. : 

Motoarele pentru autovehicule funcționează cu turații variabile. Se urmă- 
rește în continuare implicația pe care o are variația lui m, cu turaţia 
(fig. 2.3, b). Se substituie în relația (2.18), Cogy din (2.9) și se ține seama de 
(2.15, a), astfel că rezultă ** 

E e Die Po 


= e mei 2.19 
e 3 600 paz Poa y X Ny ( ) 


relație care arată că puterea efectivă a unui motor este proporțională cu pro- 
dusul 7:n. Se neglijează aici variația cu turația a raportului n/A și se 
observă că după atingerea unei valori maxime (nemar) gradul de umplere 
scade cu turația. Rezultă deci că puterea cea mai mare a motorului Pe mar 
se obține acolo unde 4: = (77: no)maz (fig. 2.3, c). Astfel, funcția (7) 
hotărăşte perechea de valori P,mas'”p (v. par. 1.5). Cînd n> np, m, scade 
mai repede decît crește n, iar la limită 7, = 0 (linia întreruptă) și P, = 0. 

Substituind pe P, din relația (1.20) în (2.19) se obține după simplificări 


M[daN - m] = 31,84 103 (Qi/Lmin) (IN)Vs: i poa mone]A (2.20) 
Mdkgfm] = 0,136 (Qi/L min) v) V sta men], (2.20*) 


unde Q, este în kJ/kg, respectiv kcal/kgf; Lmin în kg/kg, respectiv kgf/kgf; 
Poa în kg/m3; Yos în kgf/m?; Vs în dmè. 

Relația arată că M, este cu atît mai mare cu cît gradul de umplere este 
mai ridicat. Pe de altă parte se observă că M, nu depinde direct de turație, 
ci prin intermediul lui +, (ipoteza n./à = ct). Prin . urmare, funcția M,(n) 
este aceeași cu 7,(n). Această particularitate a relației (2.20) arată importanța 
variației lui 7, cu turația. Alura lui na(n) decide perechea de valori M, mas * na 
(v. par. 1.5) din figura 2.3, c. Dependența M,(n,) face ca motorul cu ardere 
internă să fie impropriu pentru tracțiune, deși el a căpătat o răspîndire atît 


* Primele două denumiri, deși răspîndite în literatură sînt improprii: prima nu ilus- 
trează un grad de perfecțiune al procesului; a doua deși are această calitate, se referă la 
procese energetice. În cele ce urmează se va adopta a treia denumire. 

** Cînd se operează substituțiile arătate, se obține că P, este proporțional și cu 
raportul elf Dacă à crește de la 0,7 la 1,2 acest raport crește de la 0,977 la 0,985, 
ceea, ce reprezintă mai puțin de 1%, motiv pentru care s-a admis că ff, = 1, condiție 
care la MAC este, dealtfel, îndeplinită. 
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„de largă, tocmai în acest domeniu. În adevăr, cînd momentul rezistent crește, 
viteza de înaintare a autovehiculului se micșorează, dacă puterea disponibilă 
a instalaţiei de forță este invariabilă. Presupunînd că arborele cotit este cu- 
plat direct cu arborele de transmisie, urmează o reducere proporțională a 
turaţiei. Motorul ar trebui să dezvolte în acest caz un moment sporit. Urmă- 
rind însă alura de variaţie a lui m, (fig. 2.3, b) şi a lui M, (fig. 2.3, c) cu 
turaţia, se observă că dezideratul enunțat este realizat numai în parte și anume 
cînd m scade de la np la ny. Cînd n coboară sub nm, Me(m) variază în sens 
opus cu dezideratul enunțat. De aici rezultă necesitatea unui convertizor 
de cuplu, cînd un motor cu ardere internă este destinat tracțiunii. 

Proiectarea unui motor pentru un autovehicul are prin urmare două obiec- 
tive fundamentale, în ceea ce privește perfecționarea sistemului de admisiune: 
1) să asigure o valoare cît mai mare a lui v, la turaţia pp la care se atinge 
vîrful de putere (P, maz reprezintă un indice competitiv fundamental); 2) să 
asigure o variaţie a lui n, cu ⁄ cât mai apropiată de cerințele tracțiunii, adică 
o valoare cît mai înaltă a momentului Mesmas la o turație ny cît mai mică 
în raport cu np (v. par. 9.5). 

Substituind în relaţia (2.20) pe M, din (1.21) și ţinînd seama de (1.29) 
se obține după simplificări 


PddaN/cm2] = 1020;/ Lmin) Poa ohmi A | (2.21) 


Pelkgt/cm?] = 421 1074(Q,/L min) Yoa non] 


unde Qi, Lmin» Poa? Yoa Se măsoară în unitățile precizate la relațiile (2.20) şi 
(2.20%). 

Relaţia. (2.21) este de asemenea fundamentală deoarece precizează căile 
de sporire a lucrului mecanic specific sau de variaţie a acestuia cu turația. 
În ipoteza m,[A = ct, alura lui p, este aceeași cu a lui v. : 

Exemplul numeric 2.3. Să se determine lucrul mecanic specific al motorului turismului 
Dacia 1300 la sarcina totală și turația myg = 3 000 rot/min, dacă c, = 292 g/kWh (= 215 
g/CPh), A = 1,025, mp = 0,87, poa = L29. 

R- Din relaţiile (1.35) şi (1.35 *) se obține: qm, = 3,6 105/292: 43 524 = 0,283; mg = 632- 
-108/215 -10 400 = 0,283. cele 

Din relaţiile (2.21) se obține: p, = 102 (43 524/15) -1,29 -0,87 -0,28/ 1,025 = 9 daN/em?; 
Pe = 427 -1074(10:400/ 15) - 1,29 -0,87 -0,28/ 1,025 = 9,16 kgfjcm?, 

Exemplul numeric 2.4. Să se determine gradul de umplere a motorului turismului Dacia 
1300 la sarcină totală și turația np= 5 250 rot/min. Cu cît scade m, față de valoarea deter- 
minată la ny = 3000 rot/min. Se ia A = 1,03, p, = 7 daN/cm?, m, = 0,274 (v. ex. num. 1.3 
şi 1.5). 

R. Din relația (2.21) rezultă: m, = 7,0 -15 -1,03 -100/43 524 -1,29 -0,274 = 0,70;my = 7,14.» 
- 15 -1,03 - 101/10 500- 427 -1,29 -0,274 = 0,70. Apoi Ane/v)sooo = (0,87 — 0,70) - 100/0,87 = 
= 19,5%. 


La calculul ciclului motor, pentru simplitate, se exprimă cantitatea de 
fluid motor în unități molare (kmol) sau volumetrice (mê). În acest caz gra- 
dul de umplere se definește convenabil după cum urmează: E 

— fie Mm; masa de fluid proaspăt (G;, — greutatea de fluid proaspăt) reți- 
nută în cilindru la finele admisiunii, adică după închiderea supapei SA. Volu- 
mul de fluid proaspăt Vo, care corespunde masei mp, se măsoară în condițiile 
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inițiale de stare (fọ, To — admisiune oraal. — i 
și se determină din ecuația de stare a gazelor - tate cuc au 


DoYo = MR To  boVo = G Role (2.22) 
— fie v,, numărul de kmoli de fluid ăt reți ili 
i e proaspăt reținut în cilindru (care 
a a o), a “M agu) 5 masa (greutatea) moleculară r 
> o i = 
şi se substituie în relația e LEa Ga 


DoVo = VRT, (2.23) 


unde R = 8314 J/kmol K, respectiv R = 848 kgfm/kmol K (v. Anexa 2); 


— se notează cu vo, numărul de kmoli de fluid proaspăt teoretic, cores- 


tocana MASEL Mop care ocupă cilindreea V, și se scrie ecuația de stare a 


Pai oV s = MoroRrp Lo (2.24) 


DV s = vot RT o; (2.25) 
— împărțind relațiile (2.22) cu (2.24) şi (2.23) cu (2.25) se obține 


__ m G v V, 
m = Pa =- a Iron, (2.26) 
ofp ofp Vozp Vs 


ceea ce arată că gradul de umplere este raportul dintre cantitatea (masică, 
8ravimetrică, molară, volumetrică) de fluid proaspăt reținută în cilindru la 
sfârşitul procesului de admisiune și: cantitatea teoretică de fluid proaspăt 
ae A Vs în condiții inițiale de referință, adică într-un pro- 
ces tara pierderi termogazodinamice. Pentru motorul su i indi 

0 se înlocuiește cu indicele s. Sa 


2.1.1.2. Investigația procesului de admisiune normală 


ş Investigația procesului de admisiune se efectuează, experimental și teoretic 
ŞI urmărește să evidențieze natura și nivelul pierderilor termogazodinamice. 

Pierderile gazodinamice fiind determinate de frecarea curentului de gaze 
cu pereţii, de variațiile locale de presiune şi de modificările de direcţie ale 
traseului de curgere, vor avea drept consecință reducerea de presiune în lungul 
traseului, inclusiv în cilindru, față de presiunea inițială, 

Variația presiunii în lungul traseului de admisiune la un moment dat se 
arată în figura 2.4. O primă cădere de presiune se înregistrează la ieșirea aeru- 
lui din filtru (A47,); o a doua cădere importantă de presiune se înregistrează 
în camera`de amestec a carburatorului (A5,,) determinată de rezistențele lo- 
cale ale. difuzorului și obturatorului; a treia cădere importantă de presiune 
(Absa) se produce după ieșirea fluidului proaspăt din orificiul 0, sau la tre- 
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cerea prin orificiul 0. Re- 
zultă că presiunea în cilindru 
Pa în cursa de admisiune, va 
fi inferioară presiunii iniția- 
le o- O valoare interesantă 
a presiunii o constituie aceea 
carese înregistrează în amon- 
Qa lha) tele orificiului de admisiune. 

Presiunea din amontele ori- 
ficiului O, (din vecinătatea 


2 lha) Psa 


$ D lui) se numește presiunea din 
RA hosa poarta supapei de admisiune 


ir (Prsa) sau presiunea din ga- 

| p leria de admisiune (fga). In- 

TE teresul pentru presiunea $ psa 

rezultă din faptul că dife- 

Fig. 2.4. Variația presiunii în lungul traseului de admisiune. rența pse — Pa determină 

viteza de curgere prin orifi- 

ciul de admisiune si deci, în parte, cantitatea de fluid proaspăt care pătrunde 

în cilindru. Apoi, diferența ppsa — Po însumează căderea globală de presiune în 

sistemul de admisiune și ilustrează rezistența totală a sistemului. Se admite în 
continuare ppsa = Pya” În par. 2.1.6 această simplificare este eliminată. 


Lungimea troseulvi de admisiune L 


Valorile instantanee ale presiunilor pga Și pa se determină cu ajutorul indicatorului piezo- 
electric (fig. 2.5). Instalaţia este alcătuită dintr-un receptor R de presiune, un amplificator 
de tensiune A (sarcina electrică Q, corespunzătoare presiunii, se convertește în tensiunea u 
și se amplifică) și un echipament de înregistrare — un oscilograf (Osc) cînd presiunea se vizua- 
lizează, sau un înregistrator cu bandă magnetică, dacă valorile se prelucrează direct într-un 
calculator electronic. Receptorul R se bazează, pe efectul piezoelectric al cristalului de cuarț 
care constă din polarizarea electrică a acestuia, cînd este încărcat mecanic. Receptorul de pre- 
siune (b,c) este alcătuit dintr-un corp metalic care se montează în cilindru: (pentru p) în 
galeria de admisiune (d) în vecinătatea supapei (pentru pg) sau în conducta de admisiune 
(pentru Pag). Receptorul conține două, elemente: o membrană elastică (captorul de presiune), 
care vine în contact cu mediul (fluidul proaspăt), a cărui proprietate se măsoară și o pastilă 
de cuarț (traductorul), care transformă semnalul de presiune (sarcina, mecanică) într-un semnal 
electric (sarcina, electrică, care apare între fețele pastilei și este proporțională cu sarcina meca- 
nică). Semnalul se transmite prin amplificator la sistemul de înregistrare. Traductorul pentru 
măsurarea presiunii în procesul de schimbare a gazelor are o construcție specială, deoarece 
trebuie să înregistreze variații mici de presiune. O supapă automată permite cuplarea succe- 
sivă a traductorului cu mediul ambiant și cu un rezervor cu gaz de presiune constantă. În 
acest fel se înregistrează pe aceeași diagramă (e) și presiunea, atmosferică (pg), presiunea din 
rezervor (p,), care constituie presiuni de referință, precum și presiunile p, Pea(Paa)> PeelPge): 
Diferența p, — pp precizează scara diagramei. 


* Orificiul de admisiune O, este secțiunea transversală a galeriei de admisiune la 
îmbinarea, acesteia, cu cilindrul, care este obturată, de supapă cînd aceasta se așază pe sediu, 
pe scurt, orificiul liber. Cînd supapa se ridică de pe sediu oferă fluidului proaspăt o sec- 
țiune variabilă de trecere, care este suprafața laterală a unui trunchi de con (v. fig. 2.8) 
și care se numește orificiul oferit de supapa, de admisiune Opg, pe scurt, orificiul oferit. 
Aria orificiului 0(4„4) este constantă și se alege adesea, în determinările experimentale, 
ca, arie de referință, (indicele 0), aria orificiului 0,, se notează cu A, și variază în limitele 
0 < 4, <4 a 


= 
samas — “7 0a 
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Fig.2.5. Instalaţie pentru măsurarea presiunii momentane din cilindru şi galerii : a — scbema 
înstalației ; b — scbema captatorului de presiune ; c — secțiune prin receptorul de presiune; 
d — montajul captatorilor de presiune; e — variația presiunii cu unghiul RA ; 

7 — corpul receptorului; 2 — pastile de cuarț; 3 — membrană ; 4 — conductor electric; 5 — circuitul apei de răcire. 


Obturarea cilindrului. Măsurările de presiune din cilindru și galerie sînt 
insuficiente pentru a descoperi și explica natura unor fenomene specifice admi- 
siunii. Calculul schimbării gazelor la motorul turismului Dacia 1300, pe baza 
metodei indicate în cap. 28 a permis să se determine presiunea momentană 
din cilindru (4) și din galeria de admisiune, temperatura momentană din ci- 
lindru (T) (fig. 2.6, a), vitezele de curgere prin galerie W,,, respectiv orificiul 
oferit W,, (fig. 2.6, b) precum și masa Mpg sau volumul Voz de fluid proaspăt 
care intră în cilindru din momentul inițial pînă la un moment « care preci- 
zează gradul momentan de umplere n, = Vo/Vs (fig. 2.6, c). 
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í afra] 
- Fig. 2.6. Variația unor mărimi caracteristice, în procesul de 


admisiune. 


Pentru analiza procesului de admisiune se asociază la mărimile amintite, 
viteza momentană a pistonului W», înălțimea de ridicare a supapei hsa Și aria 
momentană a secţiunii orificiului oferit As, (v. fig. 2.9). 

Faptul fundamental care atrage atenţia este că la începutul admisiunii, 
$ scade repede și atinge valori foarte mici, la motoarele rapide de autovehicule. 
După 90RA, p = 0,44 daN/cm2. Reducerea de presiune la începutul admi- 


54 


siunii este impusă de legea de continuitate a curentului, care, în ipoteza 
curgerii fără pierderi este 


AnW e = AsaWsa == Asa V2(2o E ble 


sau 


(Asa Ao)(/We) = VelV2(Bo — 2) 


unde Áp este aria secțiunii transversale a cilindrului (Ap = sD?/4) iar 
Asal An este raportul de obturare a cilindrului. Dacă cilindrul ar oferi integral 
secțiunea transversală (A, = Áp), umplerea ar decurge la p = Po (Wp este 
de circa 10 ori mai mic decît W,« — fig. 2.6, b — şi determină o energie cinetică 
redusă a curentului). Raportul de obturare a cilindrului este foarte mic (nul 
la început, este la 40*RA după pmi 3,1- 100/41,8 = 7,4%, şi ajunge, pentru 
dsa = samaz la 5,6 * 100/41,8 = 13,2%) ceea ce obligă presiunea p să co- 
boare sensibil. Cînd 4 atinge valoarea minimă, aproximativ la 1/2 S, mu nu 
depăşeşte valoarea de 0,3. Reducerea mare de presiune la începutul admisiunii 
lasă o „urmă” în a doua parte a cursei de admisiune, cînd presiunea în ci- 
lindru crește relativ încet, iar la pme este încă mult sub po (bya). Din această 
cauză, la pme gradul de umplere atinge un nivel redus, (nv)pme = 0,63. 

Postumplerea cilindrului. La pme deși Wp — 0 viteza fluidului proaspăt 
are valori ridicate, W, = 98 m/s iar W,a = 268 m/s. Cînd supapa de admi- 
siune se închide după pme, deoarece diferența pya — p este ridicată (fig. 2.6, a) 
în cilindru mai pătrunde fluid proaspăt, deși pistonul se deplasează în cursa 
de comprimare. Din figura 2.6, c se observă că pînă cînd supapa se așază 
pe sediu, la 60° după pme, masa Mpp, crește cu 13%, iar gradul de umplere 
crește pînă la valoarea maximă de 0,75. Fenomenul de umplere a cilindrului 
după efectuarea cursei de admisiune se numește postumplere. 

Postumplerea se apreciază prin cantitatea relativă de fluid proaspăt care 
pătrunde în cilindru după pme, adică raportul dintre numărul de lmoli de 
fluid proaspăt Av, care pătrunde în cilindru după pme și cantitatea totală 
de fluid proaspăt reținută în cilindru în procesul de admisiune. Gradul de post- 
umplere e, este 


Pou = Arp Ytp (2.27) 
Pru = (Vip — Viza) Yro. (2.28) 


În relația (2.28) va, reprezintă numărul de kmoli de fluid proaspăt care 
pătrunde în cilindru în cursa de admisiune. La sarcini şi turații ridicate, în 
general ep, > 0, adică v; > Vrpa; la sarcini și turaţii reduse ep, < 0. 

Diagrama de pompaj constituie un instrument elementar pentru studiul 
schimbului de gaze. Ea arată variația presiunii în cilindru în procesele de 
evacuare și admisiune. Denumirea diagramei provine de la funcția de pompă 
de fluid pe care o îndeplinește pistonul la motorul în patru timpi în cursele 
de evacuare și admisiune și anume, refulează gazele de ardere și admite fluidul 
proaspăt. Diagrama de pompaj se ridică folosind un captor sensibil la varia- 
tiile reduse de presiune, care au loc în procesul de schimbare a gazelor. Pre- 
siunile din restul ciclului fiind de zeci de ori mai mari ies din cîmpul diagra- 
mei. Diagrama de pompaj ridicată cu un captor foarte sensibil, pune în evi- 
dență oscilații de presiune în cilindru (fig. 2.7, a). Dacă sensibilitatea capto- 
rului este moderată, oscilaţiile de presiune se atenuează, iar diagrama astfel 
obţinută (fig. 2.7, b) se modelează sub forma unei diagrame de pompaj în 
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care presiunea este constantă, aproximativ 
p i pe întreaga cursă a pistonului (fig. 2.7, c). 
16 Diagrama schematizată pentru motorul cu 
admisiune normală (fig. 2.7, c) evidențiază 
x g două fapte elementare: 1) în cursa de eva- 
z? cuare presiunea medie în cilindru (27) este 
a a mai mare decît presiunea atmosferică (o); 
A 2) în cursa de admisiune presiunea medie în 
aa cilindru ($4) este mai mică decît presiunea 

| (pn) pre) atmosferică. 
ji Luerul meeanie de pompaj L, este di- 
A b ferența dintre lucrul mecanic efectuat de 
ji piston pentru refularea gazelor de ardere în 
4 atmosferă, pp. V şi lucrul mecanic efectuat 
14 4 de fluidul proaspăt asupra pistonului la 
12 g Cp admisiunea, lui în cilindru pe 'Vş, deci L, = 
h fi = (Po — Pa)Vs. La motorul cu admisiune 
4 [7 É normală, p, > pa Și lucrul mecanic de pom- 
Y 7 paj reprezintă o pierdere pentru ciclul motor 
(pmi) (pme) (lucrul mecanic L, este cedat eni am- 
Fig. 2.7. Diagrame de pompaj (admi- biant). Reducerea lucrului mecanic de pom- 
căi REN a paj, die a diferenței p, — Pa constituie un 


deziderat. 


Ecuația de conservare a masei care defineşte cantitatea de fluid motor ve 
prezentă. în cilindru. la finele cursei de admisiune (punctul 4, fig. 2.7, c) 
are forma 

Va = Viza F Var (2.29); Va = Vya AV fa T Vara (2.30) 


unde v,, este numărul de kmoli de gaze reziduale” (v. par. 2.1.2.1). Pe baza 
relaţiilor (2.27) și (2.73) (v. par. 2.1.2.1) rezultă 


> vro(l — Pr Gin Y). (2.31) 


! ; aA A 
Se scrie ecuaţia de stare a gazelor la finele cursei de admisiune în punc- 
tul a, 


PV RD (2.32) 


unde T, este temperatura fluidului motor. Se substituie în (2.31) v, din 
(2.32) și vp din (2.23) și (2.26) 


a (2.33) 
a TE 


Se substituie relația (1.4, b) în (2.33), se simplifică R, se aranjează con- 
venabil relația (2.33), și rezultă: i 


Pa E l A (2.34) 
d di a it prag 


GO 


Exemplul numeric 2.5. Să se determine gradul de umplere pentru valerile parametrilor 
din exemplele numerice 2.9 şi 2.10. 


R. Se aplică relaţia (2.34) și se obține: 1,={(0,813/ 1,0) -(293/361)-(9/8)-1](1 — 0,13 + 0,08) = 
= 0,785. 


Relaţia (2.34) arată, în primul rînd, legătura directă dintre +, Și Pa și 
subliniază că pentru a obţine o valoare ridicată a gradului de umplere pro- 
iectantul trebuie să acționeze pe toate căile pentru a asigura o valoare ridi- 
cată a presiunii fa. Această interpretare trebuie făcută totuși cu prudență 
deoarece la o valoare ridicată a presiunii 4, este posibil ca fenomenul de 
postumplere să se atenueze, o, să scadă ȘI m să rămînă practic neschimbat. 
La creșterea lui op, s-a înregistrat dependenţa opusă, p, s-a micșorat, dar 
în ansamblu s-a, obținut totuși o creștere a lui m (v. fig. 2.26, b). Relaţia 
(2.34) arată că n, scade cînd temperatura amestecului inițial crește. În gene- 
ral T, > T, ceea ce arată că gazele proaspete se încălzesc în procesul de admi- 
siune. Se observă că inegalitatea are drept consecință o reducere a lui m iar 
dezideratul de a obține valori ridicate a lui m impune ca amestecului ini- 
tial să i se aplice un grad cît mai redus de încălzire. În fine, relația (2.34) 
evidențiază explicit și implicit (prin y,) influența raportului de comprimare. 
La creșterea lui e de la 11 la 22, raportul e/(e — 1) scade de la 1,1 la 1,05 
dar +, scade aproximativ de la 0,08 la 0,03, astfel că, practic e nu influen- 
țează gradul de umplere. i 

În continuare se stabilesc relațiile care definesc presiunea p, și tempe- 
ratura Tą din ecuația fundamentală (2.34). 

Presiunea de admisiune. Viteza teoretică medie prin orificiul oferit O 
se stabileşte pe baza ecuației de conservare a energiei curentului de gaz și 
are forma 


TA [3 Dia \ aiia 
Wpa[m/s]= |m 222 Ristea | ie e] | (2.35) 
d > ga 


unde ga, Tga Și Pra sînt viteza, respectiv temperatura şi presiunea în secți- 
unea de intrare a orificiului oferit O, adică în galeria de admisiune sau 
în orificiul liber 0, ; Pa, este presiunea în secțiunea de ieșire a orificiului oferit 
Osa; ka — exponentul adiabatic al fluidului proaspăt din galeria de admi- 
siune; Ra [J/kg K] — constanta gazului în Sl. În ST relația devine 


pa [: z ej = 


2 m Ra 
Wabo = Wa + 2 e 


unde g = 9,81 m/s? (Ryt = eRsm (v. Anexa 2). 

Se admit următoarele ipoteze simplificatorii: 1) Wa = 0, deoarece are 
o pondere mică; 2) Tga = To, deci curgerea pe traseul de admisiune este 
izotermă; 3) sa = Pa, adică presiunea la ieșirea. din orificiul oferit O,« este 
presiunea din cilindru. Simplificările sînt justificate de precizia metodei şi 
se elimină cînd metoda de calcul este mai rafinată (v. cap. 28). Se preferă 


adeseori să se raporteze viteza W,« la viteza sunetului în fluidul proaspăt, 
ās» Ştiind că în SI 


yabra/s) = y RaRriplo (2.37) 
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Tabela 2.7 


Mărimi caracteristice ale fluidului proaspăt 


= = | Fa | af | 

A kgfm/kgt°K Jeg K Kkcal/kgteK kJ/kg K | 
[=] 29,27 | 287,3 0,240 1004 1,400 391% | 
1,250 "28, 17 276,3 0,248 1,038 1,362 318 
1,000 27,89 273,6 0,250 1,046 1,353 316 | 
0,833 27,14 271,8 0,253 1,059 1,345 | 
0,714 27,44 269,2 0,254 1,063 1,339 2 | 
0,625 270180 i 266,6 0,256 1,071 1,330 310 E 


* la To = 273 K 


unde R,, este în J/kg K, cu ipotezele amintite se obține: 
p 


Pea V 2 |: E ( Pe po (2.38) 
Een Ra ==) Íra 
relație din care rezultă X 
pet e ka — 1 ( Wa pi 7 (2.39) 
Pa boa 2 ir 


i in relația (2.39) pentru 
i alculat valorile constantelor din relat : à 
Aa eme su To MAC, A= 00, adică fluidul proaspăt este emo Su 
oua pi ei în limitele a 7 % pentru amestecurile folosite a mi 
pu 
Je de autovehicule. A N My ; 
re Teka în galeria de admisiune Pra Se determină ela ut zi 
Bernoulli în secțiunea de intrare a aerului în sistemul de a “ ră or 
și în secțiunea din poarta supapei de admisiune (fasa — Pga) P 
daN/cm? (v. fig. 2.4) și p în kg/m 


2 
Po Pee 4 10-5-(1 + la) e 
Porp Poa | E D 
unde î, este coeficientul global de rezistență al traseului de pa na e i 
ține seama de pierderile prin frecare, prin variația bruscă ree 
prin schimbarea direcției de curgere, iar Wa — viteza medie p 
ae (2.40) este scrisă în ipoteza că, curgerea pe ei i pa E 
corespunde cu ipoteza anterioară Toa =e eG amit an s p 
„presibilității gazelor proaspete, adică por = Pga Și t 


Poa = Bo — 0,5 +1075: (1 + Ca) Pors We: (2.41) 


Viteza medie W,, se determină din ecuaţia debitului care trece prin 
orificiul liber 


(2.40) 


Cr ap die i gg 


2.42) 
aPorp ( ) 


3 6007 4 
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“unde C,, este consumul orar de fluid proas- 
păi; 1 — numărul de cilindri; doa — diame- 
trul orificiului O,, în mm, egal cu diametrul 
mic dă, al talerului de supapă (fig. 2.8). 
Pe de altă parte, admisiunea se efectuează - 
“succesiv de către fiecare cilindru, în timpul 
Ta = Aca/6n, unde z, Și Aa, sînt duratele 
"Procesului de admisiune, în s, respectiv în 
Srd RA. Ştiind că volumul de îluid proas- 
păt pe ciclu și cilindru este Vo = mVs (v. 
-2.26) şi ținînd seama de relația (1.6) se obține 


tD? i 
FS 10-97, Popp 


Cip ES, 10-3V soporp 


= = d 
-3 6004 Ta Aa,|6n ah) 
Fig. 2.8. Schema traseului de admisi- 
= 10-6 xD? Cp 180 Popp (2243) une din chiulasă. 
Aa, 
Egalînd cele două expresii “rezultă 
Woa = (D2]d:,) na: 180/Ax,. (2.44) 


Se poate considera că diametrul mare al talerului de supapă satisface 
condiția da % 0,45D, iar doa = 0,85 d,a sau doa = 0,42D 


Exemplul numerice 2.6, Să se 


determine viteza Wa 
“Se cunoaște D = 73 mm, S 


la motorul turismului Dacia, 1 300. 
=77 mm; doa = 28,4 mm, Aæ, = 260RA, T = 0,78. 

R. Din relația (1.5) rezultă Wp= 10 -77 -5250/30 = 13,5 m/s; din relația (2.44) rezultă 
Woa = (73/28,4)? -0,78 -13,5 - 180/260 = 48 mjs. 


Substituind relația (2.44) în (2.41) rezultă 
E D2? 180 Ra 
Bra = Ba — 0,5- 1075. (1 -+ Ca) Porp o Te”) F2. (2.35) 
da a 


Exempiul numeric 2.7. Să se determine presiunea, Paa Cu datele din exemplul precedent 
dacă sea 4 popa = 1033p (Ve ea aere 2 1), Poa = 1,29 kgjm3, ` 

R. Se aplică relația (2.45) şi se obține: bga =1— 0,5.105(1 + 4) -1,05 -1,29 -482 = 1 — 
— 0,078 = 0,922 daN/em2, 


Produsul secțiune-timp. Viteza de curg 
mină 


oferit 


ere W, din relația (2.38) se deter- 
pe baza ecuației debitului de fluid proaspăt care trece prin orificiul 


AKga =a Psa W sa Asa dr, (2.46) 


wunde u,a este coeficientul momentan de debit al orificiului oferit; Asa — aria 
Instantanee a acestuia. Se integrează. ecuaţia diferenţială din momentul des- 
chiderii supapei de admisiune Tpsa(%psa) Pînă în momentul închiderii supapei 
de admisiune Trsa(0trsa) 


„ Se ţine seama ca pentru limitele menționate | OV ra = 


= 10-3V = 103 m (cu Vo sau V, în dm:); se consideră că sa ŞI Wa au 


valori medii pe durata admisiunii Și se obține 


s 


10787% = Bara | Asa dr. (2.47) 


*DsA 
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Integrala reprezintă o mărime caracteristică a orificiului oferit, se nu- 


mește timpul -secțiune al supapei de admisiune sau teesul supapei de admi- 


siune, se măsoară în m?” : s și se notează cu IS 


TSudri? -s] = 4 a a. (2.48) 
TDSA 


Înlocuind timpul elementar cu unghiul elementar dr = dajón, rezultă 


Torc + Ede (2.49) 
6n Ja i 

DSA 

e unghiul-secţiune al supapei de admisiune sau 


Noua integrală se numeșt 
şi se notează cu US 


uesul supapei de admisiune, se măsoară în “RA : m? 


US,[m?°RA] = f pie de (2.50) 
“psa 
Se obține 
TS,a = USsa6n- (2.51) 


În figura. 2.9 se arată dependența Asa(a) pentru mai multe motoare fabri- 


cate în România. Prin planimetrare se obține TS-ul şi apoi US-ul (tab. 22). 
înă la 2% operînd în relația. 


Aria Asa se determină cu o aproximaţie de p 
exactă (v. par. 16.1.7) simplificarea % = doa/4, unde % este înălțimea momen- 
tană de ridicare. Se obține 


Asa = 1,1rħhdoa COSY, (2.52) 


unde y este unghiul de înclinare al talerului (v. fig. 2.8). 


1. DACIA 1300 
2 ARO-L-25 
3 D-i 


o 3 
pa 
Di se 
Sa 
m 


pmi 


LA = = 
-2 0 0 0 60 80 10 120 KO 160 180 200 220 af RA] 
(pmi) (pme) 
Fig. 2.9. Aria momentană a orificiului oferit de supapa de 
admisiune. 
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Tabela 2.2 


Parametri constructivi ai unor sisteme de distribuție 


Denumirea motorului 
Parametrul Dacia | ARO- pas | oea | SAVIEM | VOLVO | FIAT | HONDA 
| pini? | 7705 |7B-iz0a a N-600 
dž, [mm] 28,4| 42,5 | 40 49,2 | 41,5 2 
dsa[mim] 33,4 | 48,0 | 44 56,0 | 45,6] 54 aa F 
dss [mm] |_25,9 | 34,5 | 33 43,2 | 35,0 = i 
dselmm] 3053] 3746.37 49,0 | 38,8 | 50 a F 
hsa maz[mm] 724| 10 i Dai 19205 E A GO 9,56] 9,21 
hse maz mm] 7,72] 9,62] 10,24] 13,9] 11,9] 13,4 9,56 ai 
Ba rsa PRA] 20 |2 3 27 1 29 26 3 
Birsa PRAJ 60 57 23 42 a | 43 co | o 
Papse PRA] __60 58 48 41 55 77 66 TI 
Birse [ RA] 20 8 6 7 5 39 26 0 
USsa (m2.RA. 103] 80,2 | 150 120 |=241 | 140 |=247 |=71 las 
TSsa[m?.s. 105] 2,54 | 6,25 | 8,33 Peel 7,1. 18,7 1,8 = 3 
USse [m?.° RA. 103] 73,6 | 128 121 |=193 |=204 |237 i Fi 
TSselm?.s. 106] EA S 8,33 14,6. 11,3 | 18 as BL 
Paa ICE] Bs [18,5 | is [36| 22,5 | s5 | 225 ~ 
n [rot/min] 5250 | 4000 | 2400 | 2200 | 3000 | 2200 S 6600 
= lazi Z 84,4 | 100 | 150 112 | 150 | 71,5 | 69,6 
T |aie5 121 :| 102 130 80 74 
Ysa 45 45 45 45 45 | 29°30 | 67015 | 67°30 
vez. 45 45 45 45 45 | 4430” | 67915 | 6730 
SLsa(em:/dm3] 9,5 965| 747| 5,6 6,6 4,9 DA 8,0 
S2 se [om3/dm3] 8,7 | 8,34 | 6,63 | 4,921 6,441 4,0 F 1 T 


* D 2156 MTN este motorul D 2 supraalimentat = n= 
f ) t 156 HMN ali: P 42,6 CP 2200 
rot/min) şi are fazele de distribuție : Bapsa = 21°; Birsa E: 35°; pe = 60° 7 B; = 30° 
S. ; 2 + PUSE i 


Cu relaţiil i : Ş 
Sa tiile (2.48) și (2.51) ţinînd seama de (1.1) şi (1.5), din (2.47) re- 


e Doze poti) . 10-6 _l 1cD2/4 = 
Baa US,a SA erp We (283) 


unde î W 
D este în mm, US,a în m? -°RA, Wp în m/s, iar Vp în dm. 


xemplul numeric 2.8. Să se determine viteza a moto: i 
E l 2.8. la m 1 
ti te Wia torul turismului Dacia 1300 
datele din exemplul numeric 2.6 ştiind că Bsa 0,58, U Ssa = 0,0802 m?°RA. 


R. Se aplică relația (2.53) şi ine: W z 
0,0802) = 170 majs. (2.53) şi se obține: 77, = 180- 1076(0,78/0,58) : (3, 14 - 732/4) (13,5/ 


6i 


Substituind W,a din relația (2.53) în (2.39) rezultă : 


> iW a] (ka-1) 
i i me N2 (DA m] E (2 54) 
pa = Pu | 1 — 1:62-10 (Ra le) ( US ) di» 


i idenţiază i iW iunii pa. Pentru 
Relaţia (2.54) evidențiază influența lui Wp asupra presi ntru 
proiectare — 7 nvenabil să se evidențieze influenţa turației asupra asr 
„ În acest caz, relația (2.53) se transcrie în două forme distincte t 
seama de (1.6). Prima dintre ele este 


6n à 

7 SL E. -a Me, ' (2.55) 
= 1073 - = 1073 — 

4 ta USsalVs Te USR 


“în care apare o mărime nouă — umghiul-secțiune litrică, adică raportul 
USL am? -° RA/1)] = US,al V sa (2.56) 


«care reprezintă un factor constructiv de performanţă a supapel de admisiune 
și ca urmare relația (2.54) devine 


fa (Ure A je (2.54%) 
P -6 | =} — e 
Bu —15 E a USL, 


Pentru motorul turismului Dacia 1300 rezultă USLaa = 0,0802/0,325 = 
a a 1: . . sig 
T pi la Dan obţine apelînd la noțiunea de secțiune medie oferită de 
:supapa de admisiune. Prin definiție, secțiunea medie este 


E a aaa a ul 


&Isa — &Ds4 Jepsa 


şi se substituie în (2.55) 


y 10-2. Gn]Aaa _ 10-3 e „6n|Ada ; 


(2.55%) 
Usa Asa] Vs Usa SEa 


i j jirică i de admi- 
-relatie care introduce o altă mărime nouă, secțiunea litrică a supape d 
:siune, adică 


SL aro] = Asa] V s- (2.58) 


i i i DA 2/260 = 3,08 - 
ului Dacia 1300 rezultă Asa 0,080 ] 
Da A Tas: 10-4J0,325 = 9,47 1074 măi. Cu (2.58) relația 
i sa > 
42.54%) devine 


po acci Ne 2 n? 
. 107622 
; Be SR Poa [: : 4449 d, ( = ASIL; 


p E (2.54%%) 


r A 20 
În relaţiile (2.54%) şi (2.54%%), USL,a Și SLsa se introduc în m%*RAJI, 
„respectiv m2/l. 
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Exemplul numerie 2.9. Să se 
determine presiunea p, la motorul 
turismului Dacia 1 300, la sarcina 
totală și turația de 5250 rot/min, 
știind că: ga = 0,922, A = 0,88; 
Wp =13,5; n = 0,78; usa = 0,58 
(v. ex. num. 2.5, 2.6, 2.7 și tab. 
2.1) iar USya şi USL au valorile 
menționate anterior. 

R. Formulele (2.54), (2.54 *), 
(2.54%*) fiind echivalente se aplică 
oricare din ele. De exemplu, cu 
(2.54 **) se obține: pẹ = 0,992 
(1 — 18- 1076(1,347 — 1)/315%)» 
» (0,78/0,58)2 - (5250/260 - 9,47 : 
=, 10-4)2)1»347/0,347 = 0,813. 

Aria medie a orificiului oferit 
se exprimă, simplificat în funcție 
de aria maximă * A = Foc? 
* A sa magl?» unde f pç este un factor 
de corecție care ține seama de 
profilul camei (v. 2.88). Cu zela- 
ţia aproximativă (2.52) rezultă, 


Fig. 2.10. Schema instalaţiei pentru determinarea coefi-- 
Asa = 1,74 fpchmaadoacosY. (2-59) 


cientului de debit a! orificiului oferit. 

Pentru motorul turismului Dacia, 1 300, kpag= 7,72 mm, dog = 28,4 mm, y = 45, Cu 
relația (2.52) se obține A pa maz = 5,4:104 m?, valoarea exactă fiind 5,62 -1074 m?. Aria medie 
obținută prin planimetrare (v. fig. 2.9) este 3,12 -1074 m?, ceea ce se obține cu relația 2.59* 


dacă factorul de profil al camei este Ípe™ 16. La motoarele de autovehicule fpo variază 
în limitele 0,915... 1,30 (v. fig. 2.43). 


„__ Determinarea coeficienţilor de pierderi. Calculul presiunilor pya Și Pa pre-- 
tinde cunoașterea. coeficienţilor de pierderi psa şi Ca: În prezent, cei doi 
coeficienți se determină experimental, în regim staționar de curgere, 


Instalaţia, pentru determinarea celor doi coeficienți (fig. 2.10) este alcătuită din recipien- 
tul 1 pe care se fixează chiulasa 2 cu supapa 3, cînd se determină p,q și fără supapă dar- 
cu conducta, 4 cînd se determină Ča. Suflanta 5 antrenată de motorul 6, aspiră aerul din 
recipient (se simulează procesul de admisiune), prin conductele 7 și 8, în care se află dia. 
fragma 9 pentru măsurarea, debitului de aer. Dacă instalația, se prevede cu conductele supli- 
mentare 10 și 75 și cu clapetele 11 și 12 se poate simula și procesul de evacuare. În acest: 
caz clapetele sînt rotite din poziția (a) în poziția (b), suflanta aspiră prin conducta 10 și 
refulează prin conducta 75, aerul curge din recipient spre galerie. Manometrul diferențial 13 
măsoară, depresiunea din recipient (Ap, = po — p,) sau diferenţa de presiune dintre amontele 
supapei și avalul ei (Ap, = psa — P,)- Manometrul diferențial 14 măsoară, diferența de pre- 
siune dintre amontele și avalul diafragmei Apg; pentru determinarea, debitului de aer. Debitul 


* Relaţia aproximativă, (2.59) face posibilă culegerea și analiza datelor pentru 
diferite motoare, pe baza mărimilor care se comunică de obicei de uzina constructoare» 
mav tow Y)- 


63 


= i ifici ă este 
de aer m, dm, alat (Mpa — masa momentană de gaz) prin orificiul controlat de supap 

sa s6 Li 

(v. 2.16) 


. (2.60) 
ga Usa sa 2-9,8 1poAPp 


iar debitul de aer Mar măsurat de diafragmă este 


z -9,81-p0" Apar (2.60*) 
inay = bazdar V2"5,8teoĂPar = Car (29:81 -p0 VAPar 


ă î i n. = Mar À 
nde cgp este o constantă a diafragmei, iar Ap se mäsoară în mm H,O. Evident m,a = Mas 
u af 
rezultă 
2.61 
Usa = (agl Asa) Vibazldt, (2.61) 


ifică i î i imbând înălțimea de ridicare h. 
Aria A sa Se modifică în timpul încercărilor, schimbîn ți 


i i intă de obicei în func- 
ici determinat experimental [7] se reprezin i 
ție ial IEA (fig. 2.11, a). Pe baza datelor experimentale, s-a elaborat 
pentru ps următoarea relație 


W = 0,98 — cs(h|do)” (2.62) 


Y y isi ît și de eva- 
care este alabilă atît pentru supapa de teii P i) pas cea i i 
indi ici V: ză în limite rela g ia ..... 
cuare Un icele s). Coeficientul Cy V aria e v lar ș 6 2 > 
a Asa se P analitic ȘI presupune cunoașterea exactă a geome 
sa 


: x : 
triei sistemului de aceea, datele experimentale se raportează la o secțiune 
, 


hsa 2 
PI ul A a gian 


p = 067 [da tjen] ) 


07 DR g 
46 i % wa 
i S, pdaf] N mă 
05 À o- după |2% dw S 
a a w` 
d dr 02 z O W tée date A TE 


dD 
160 $ 3 33 77 25o M 
so 3 ai 
no Š 
= =- 
30 00 A FIII 7; 
45 06 07 08 Bea d ACA 


s, 92 ă isti i ului și procesului de admisiune, 
Fig. 2.11 ariaţia unor mărimi caracteristice ale sistemului și p 
„2.141. Varia 
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de referință și nu evidenţiază direct coeficientul u,. Drept secțiune de refe- 
rinţă se alege secțiunea de trecere- a orificiului din chiulasă, adică a orificiului 
liber, mdâa|4 (v. fig. 2.8). 


Raportul dintre aria orificiului oferit și aria orificiului liber se numește 
raport de obturare sau cifră de obturare 


Ssa = Asa] (rd8a]4). (2.63) 

Se defineşte un debit de referință şi anume debitul teoretic de aer care 
trece prin orificiul liber 

o Titoa = (nda]4) /2.9,81p0åp,- (2.64) 


Raportul dintre debitul real fina și debitul teoretic de referință se numește 
cifra de curgere a supapei 


(ko). == Însa |itoa: | h (2.65) 


Rezultă çă cifra de curgere a supapei este o mărime strict experimentală. 
În figura 2.11, b se arată cifra de curgere pentru diferite supape. Dacă se 
substituie debitele din relațiile (2.60) și (2.64) în (2.65) se obține 


(Lo)sa = ksa ' Asal (Tdõa]4) (2.66) 
de unde ; 


Hsa E (uo)sa $: Thal4A sa (2.67) 
Relația (2.67) permite determinarea valorii momentane a lui usa dacă se 
cunoaşte cifra de curgere. 


Metoda de calcul pretinde valoarea medie ua, care se obține din relația 
(2.67) dacă se substituie A, din (2.57) şi se calculează prin planimetrare cifra 


. medie de curgere (po), adică 


Bra =, (uo)sa 102. [4 sa- (2.67%) 


„Pe baza datelor experimentale s-a obținut următoarea, expresie pentru 
cifra medie de curgere A : 


lire a = | Ilia a 1250) Aaaa Zoe (2.66%) 


Cifra. de curgere (medie sau instantanee) constituie ea însăși o mărime 
de performanţă. În unele lucrări [8] ecuaţiile se aranjează astfel încît gradul 
de- umplere este proporţional cu cifra medie de curgere (v. 2.89). De aceea, 
adeseori, cercetările experimentale se opresc la cifra, de curgere și se compară 
valorile acesteia pentru diverse tipuri de chiulase şi supape. Cifra de curgere 
este cu atît mai mare cu cît coeficientul de debit este mai mare și cu cât sec- 
țiunea orificiului oferit raportată la secțiunea orificiului liber este mai mare 
(raportul 44,/nd2,). š £ 


Determinările'efectuate pe ċhiulasa motorului de turism Dacia, 1 300 indică (U6)sa = 0,26, 
ceea ce înseamnă ia = 0,26 -6,33/3,12 = 0,53. Pentru motorul de tractor D-103 s-a înregistrat 
(5), = 0,35 iar. {Lpa = 0,52; pentru motorul de tractor D-115 s-a obținut (popa = 0,44 iar 


Bsa = 0,57. Influența lui pipa asupra lui nw Pa Weg pentră SLgg == 10:10™+ m?/1 se arată 
în figura 2.11, c. ` 5 


5— e. 582 5.65 


Coeficientul č, se “determină pe baza relaţiei (2.41) măsurîndu-se direct 
presiunea pga Şi determinîndu-se W,a pe baza măsurărilor de debit. Prin 
prelucrarea. datelor experimentale s-a pus în evidență corelația din figura 
2AL d s . 

Temperatura de admisiune se determină pe baza ecuației de conservare a 
energiei fluidului motor. În acest scop se scrie bilanțul energetic la sfîrşitul 
cursei de admisiune, în punctul 4 (v. fig. 2.7, c), adică 


Ur == U a 35 Uar F AQ, qF Eaa pa Lita (2.68) 


unde U, este energia internă a fluidului motor în punctul a; Uppa — energia 
internă a fluidului proaspăt în punctul 4; Up, — energia internă a gazelor 
reziduale, AQ, — căldura primită de fluidul proaspăt de la pereţii calzi cu 
care vine în contact; Lu, — lucrul mecanic efectuat de mediul ambiant asu- 
pra fluidului proaspăt, pentru deplasarea acestuia în cilindru; Ls, — lucrul 
mecanic efectuat de fluidul motor asupra pistonului în cursa de admisiune.. 
Fiecare dintre termenii bilanţului energetic se explicitează pe baza relației de 
e ținînd seama de expresiile (2.28), (2.30), (2.32), (2.34), (2.71) și 
212): 
Us = Crava La = Coavro(l — Ppu = Ee 


Upa = aT = Corral — Pou) To; 

Uor = CoorYor L g = CogrYtpYrL o> 

AQ, = CprpYrpalTo — To) = Corovrolt — Ppa) (To — To); 
Lua = BoVoa = RYjpa lo = RYjpll — Pru) To; ` 
Lois = PaV s 


Cantităţile molare din fiecare substanță s-au exprimat, pe baza relațiilor 
anterioare, în funcție de v,,. Se admite următoarea simplificare: căldura spe- 
cifică la volum constant a fiecărei substanţe este egală cu căldura specifică 
a aerului adică: Cea = Corp = Cam = Coma; pentru C, (v. relațiile 4.61 
sau 4.61%). Temperatura To reprezintă temperatura fluidului proaspăt după 
contactul cu pereții calzi. Suprafețele de încălzire a fluidului proaspăt (fig. 2.12) 

` au temperaturi extrem de variate. De aceea, 

20% e nivelul de încălzire globală a fluidului proaspăt 

W pe i SA nu se aproximează direct prin Tọ ci prin dife- 

zi rența AT = T — Tg sau prin gradul de încăl- 
eat. zire 0 = (T + AT)/To 

Se substituie în ecuația bilanţului energe- 
IC tic mărimile explicitate 


A CraerYpr(1—Ppu Yr) Ti ga ConerYfpll— ru) Lot : 
0t 
; C 1— AT + Coaer Vize 
Fig, 2.12. Temperaturile carac- + CrmarYrol Pou) AT + CoaerYryYr s + 
teristice ale unor organe din cilin- 


dru. + Ry za Pza) Lo — aV s- 
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În primul termen din membrul drept 
se substituie Coaer din relaţia (4.61), se re- a 
duc termenii asemenea. (Rio — ppu) To), 


se împarte ecuația cu CucerVip ȘI se obține A 
i H 
(1 — Oa + YA Ta = E: 
KS ai : Ho 
= RU Pau) (To + AT) + x, — RI 20 a a 
— (1/Coaer) Ba V sro: (2.69) + y 


Ultimul. termen, tinînd pa ali erati aturii 
E i i seama de rela- 213. Variația temperaturii Ta în 
tiile (4.61), (2.23) și (2.26) devina funcție de gradul de încălzire a fluidului 


proaspăt. 
= Ys R Bale ba moig ati 
vaer  Vfp Oras Ryp Po No f Po Nv 


1 


şi se substituie în ecuația de bilant e ti ă i ; 
iu ele ț energetic, odată cu y, din (2.73); se rearan- 


jel mt e 12e) |- em) 


Tntrucit AT> 0 sau 0 ă i 

r A > 1 rezultă T, > Tọ. Prin urmare, încălzirea. flui- 
dului proaspăt are ca efect creșterea temperaturii la finele cursei de Saca iiae 
cu consecințe asupra gradului de umplere. 


În relația (2.70) al doilea termen din paranteza dreaptă, are o pondere 


mică (aproximativ 10%, din ka(1 — i i 
a A % a A = i De aceea, practic, T, este proporțional 


DEET 


Exemplul numerie 2.10. Să se determine temperatura Tọ dacă Tọ = 293°K; 0 = 1,13; 


Ppu = 0,13; y, = 0,08; k, = 1,36; m, = 0,78: e=9: 2; 2 
ira S $ To „75; e=9; po =1 daN/cm?; g= 1,15 daN/em?, a= 


R. Se aplică relația (2.70) și se obține: T, = (293 -1,15, 
: Ta = (293 -1,15/(1 — 0,13 + 0,08))-(1,36-(1 — 
= 0,13) + (1/0,78 1,15) -(1,15/8 — (1,36 — 1) .0,813)) = 361 K. a pill 


> 


2.1.2. EVACUAREA GAZELOR 
2.1.2.1. Sistemul de evacuare. Gradul de perfecţiune a evacuării 


Evacuarea reprezintă partea di iml | î 
căreia gazele Fa ardere ini IA iz tă ia i ac ae ie, 
La motorul cu admisiune normală sistemul de evacuare est ătui 
. p . . = FI z 2 l 
y fig. 2.1, a) din galeria de evacuare GE, prevăzută în chiulasă, din air 
i pă aer ea și amortizorul de zgomot AZ. Orificiul liber O, al galeriei 
i piata n rolat de supapa de evacuare SE. La motorul cu admisiune for- 
pa n supraalimentarea se efectuează cu o turbosuflantă, sistemul- de 
uare cuprinde în plus tărbina T (v. fig. 2.1, b), pusă în mișcare di l 
evacuate din cilindru, - T a 


67 


Evacuarea. gazelor la motoa- 
rele rapide are loc în trei moduri 
denumite: evacuare liberă, evacua- 
re forțată, evacuare mixtă. Eva- 
cuarea liberă este partea din pro- 
cesul de evacuare, în cursul căreia 
gazele de ardere părăsesc cilindrul 
sub acţiunea diferenţei dintre pre- 
siunea h din cilindru și presiunea 
b, a mediului ambiant sau Pa, din 
galeria de evacuare. Analiza pro- 
cesului de evacuare la motorul 
turismului Dacia 1300 arată ur- 
mătoarele (fig. 2.14): supapa de 
evacuare începe ridicarea. de pe 
- sediu spre finele cursei de destin- 
dere, cînd. presiunea. în cilindru 
- este: de cîteva, ori mai mare decît 
presiunea po; pînă la pme, cursa. 
de ridicare a supapei ajunge la 
58% din cursa maximă de ridicare 
- (fig. 2.14,0), presiunea scade sen- 
sibil dar rămâne încă la o valoare 
ridicată (2,4 daN/cm?); sub acțiu- 
nea diferenţei de presiune (P—fa) 
gazele scapă în galerie, trec prin 
orificiul oferit cu o viteză de 
600...700 m/s şi se deplasează 
prin galeria de evacuare cu viteza 
de 50. . .250m/s; la începutul eva- 
cuării presiunea Żyę creşte repede. 

Evacuarea forțată are loc nu- 
mai sub acțiunea pistonului, în 
ultima parte a cursei de evacuare 


aproximativ pe 120°RA, de la « = 600°RA. Prin deplasarea pure 1 
menţine diferența de presiune $ — Pa, Sau $ — Éo necesară je ai a înv ngs 
rezistentele gazodinamice ale orificiului oferit și ale traseului e Spee A 
La motoarele rapide de autovehicule, în prima parte a curset de evacuare, pe 
cesul se produce în același timp liber și forțat de aceea această parte a ESN 
lui se numește evacuare mixtă. Pe intervalul cuprins între a= 540... 3 3 
diferența de presiune p — fre asigură“ scăparea gazelor simultan cu retula- 
rea lor de către piston (fig. 2.14, a). : l t 
În figura 2.14, c se arată masa de: gaze evacuate Mge în procente, se 
funcţie de «°RA, la motorul turismului Dacia 1300. Se observă cà in cursu 


evacuării libere, masa ma, ajunge la 30% din masa. de gaze de D Mag; 
Această informație obținută prin calcul [10] arată căla motoarele rapi e îi z 
cuarea liberă are o pondere: cu mult mai mică decît aceea evaluată a na oa- 
rele de turație mică, la care-ajunge pînă la 60... 70%. În momentul înc 7 ca 
supapei de evacuare, îi cilindru mai rămîn gaze de ardere — gazele vezi pe 
de masă ma, sau numărul de kilomoli vg care participă la efectuarea ciclu 


È A g | lw 


] 


05! 


PSI 
jl SOD 620 540 660 680 700 pmi KO 
160 509 520 pme 560 580 6al fu) p 


Fig. 2.14. Variația unor mărimi caracteristice în 
procesul de evacuare. 


68 


următor. Se numeşte coeficientul gazelor reziduale +, raportul 


dp oo ta (2.71) 
Vip My 


Gradul de perfecţiune a procesului de evacuare se apreciază și prin gra- 
dul de evacuare a cilindrului de gazele de ardere Ne și se definește ca raportul 


Mge 1 e 
Mp F Mgr 1 Ye 


Se observă că m, variază în sens invers cu y,. Se obișnuiește să se eva- 
lueze perfecțiunea. procesului de evacuare prin gazele de ardere rămase în 
cilindru, de aceea se apelează frecvent la y, 

La motoarele în patru timpi cu admisiune normală, v se determină 
presupunînd. că masa gazelor de ardere care ocupă volumul V,, cînd. pistonul 
se află la pmi, la presiunea p; și temperatura T, (punctul g din ciclu, v. 
fig. 2.7, c), rămîne invariabilă pînă la închiderea. supapei de evacuare. În 
acest caz se aplică ecuaţia de stare în punctul g: 


DoVe = Vuk: Ta 


Nea = 


(2.71%) 


(2.72) 


și se determină y, împărțind relația (2.72) la (2.23). Dacă se operează substi- 
tuţia Vo = mVs din (2.26) și V,/Vs din (1.4) se obține 


Sel ai ee ae 2.13 
so pye iu) 


Relaţia: (2.73) evidențiază faptul că y, este invers proporțional cu p, 
ceea ce explică dezideratul general de a micșora pe y, pentru a obţine o va- 
loare ridicată a lui m. Apoi se observă că y, este direct proporțional cu py și 
invers proporțional cu T,. În fine se observă că y, este invers proporțional cu e. 
Această dependenţă trebuie evaluată prudent deoarece, cu cât e este mai mare, 
gazele de ardere se destind mai mult în cilindru și 7, scade. Totuşi, la mă- 
rirea lui e produsul T,(e — 1) crește, iar y, se micșorează. Astfel se explică 
de ce la MAC, y, =.0,03...0,06 iar'la MAS, y, = 0,08...0,12, prima clasă 
de motoare avînd raportul de comprimare de aproximativ două ori mai mare. 
Gazele reziduale nu micșorează numai volumul V disponibil pentru fluidul 
proaspăt. Ele au și o consecință de natură cinetică deoarece fiind substanțe 
inerte chimic, micșorează viteza de ardere a combustibilului. Acţiunea de 
inhibitor intervine cu o mare pondere mai ales la MAS, în regimurile de sar- 
cini. parţiale. La aceste regimuri, prin obturare, m, scade la 0,3...0,4 iar 
Yy, creşte pînă la 0,3...0,35. Arderea se dezvoltă. lent, funcționarea devine 
instabilă, randamentul indicat scade. 

Sub aspect energetic perfecțiunea evacuării se determină prin lucrul me- 
canic consumat pentru evacuarea gazelor de ardere. Parţial, efectul energetic 
se apreciază prin lucrul mecanic de pompaj. 


2.1.2.2. Investigația procesului de evacuare l 
i 3 spr . zi 9... SI 3 
Un parametru semnificativ al evacuării este temperatura gazelor evacuate 


Ty care definește regimul termic al motorului (v. par. 1.5). Temperatura ga- 
zelor evacuate se măsoară în galeria de evacuare sau în apropierea ei, cu un 
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Fig. 2.15. Termocuplu pentru 
măsurarea temperaturii gaze- 
lor de evacuare; părți compo- 
nente (a); 1 — cap; 2 — tub 
de protecție; 3 — termoelec- 
trozi izolați cu mărgele de 
porțelan; 4 — lipitură. 


300 3500 . 4000 4500 nfrot/mia] 


ó 
a j s 


termocuplu (fig. 2.15, a) care indică temperatura medie a gazelor evacuate 

(fig. 2.15, d). _ 
Procesul de evacuare se cercetează pe baza diagramei de presiune (v. 

fig. 2.7) care se înregistrează cu un traductor de presiune. Se înregistrează 


presiunea în. galeria de evacuare sau în conducta de evacuare și se obţin ` 


informaţii cu privire la rezistenţele gazodinamice ale traseului de evacuare 
şi la fenomenele dinamice (v. par. 2.1.6) din conductele de evacuare. 

Evacuarea are loc, parţial în regim critic de curgere, parțial în regim 
subcritic. Regimul de curgere este critic dacă presiunea fg din poarta supapei 
de evacuare este mai mică decît presiunea critică far (Pse < Per) ; aceasta din 
urmă este determinată de presiunea din cilindru 


Bar = PI2h(he + Iele, $ 
k, fiind exponentul adiabatic ale gazelor evacuate. Din figura 2.14, rezultă 
că în mod practic, pye < Pe, în perioada evacuării libere. Curgerea în regim 
critic cu viteze mari reprezintă o sursă importantă de zgomot. De aceea, sis- 
temul de evacuare este prevăzut cu amortizorul de zgomot care obligă gazele 
să se destindă înainte de a ajunge în atmosferă. Rezistenţele din sistemul de 
evacuare produc o creștere a presiunii fg (contrapresiunea din galeria de 
evacuare) care determină la rîndul ei creşterea presiunii în cilindru (p, > bo) 
cu efecte negative asupra lui y, şi L}. 

Presiunea în galeria de evacuare py, în regim permanent de curgere se 
exprimă prin “analogie cu relația (2.41): © ` 


Pas = Bot 0,5- 10731 + €) par Wie : (2.75) 


unde (, este coeficientul de rezistență al sistemului de evacuare; pge — den- 
sitatea gazelor din galerie de evacuare; |V, — viteza medie de curgere prin 
galeria de evacuare. Viteza medie W,, se determină prin analogie cu Wua, 
definind sistemul de ecuaţii (2.42), (2.43) și (2.44) cu mărimile caracteristice 
evacuării. Rezultă f 


-Wi = (Ddoa) msi 180/As, 0.76) 
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unde dọ este diametrul orificiului liber de 
evacuare, iar Aa; — durata de deschidere a 
Supapei de evacuare, în "RA. 

Din relaţia debitului (v. rel. 2.46) rezultă 45 


mpa = beata dn, IN) pă 
i S 27 
unde Myy este masa instantanee de gaze eva- S 7g 
cuate, iar indicele se definește mărimile în Š g 
orificiul oferit de supapa de evacuare. În o păi PE 
figura 2.16 se arată înregistrarea experimen- 300 540 300 G20 660 100 20 
tală a lui #tgeu(*) = dMgy/dr. Pentru a spori af[Ra] 


eficiența procesului de evacuare, adică - 

A i A VACUATE, dic E Fig. 2.16. Debitul momentan de gaze 
ru a reduce pe Mge se impune creşterea qe evacuare (determinare experi- 
masei 4, care se defineşte prin integrare mentală). 


mg, Y T 
Mas = f Pa Bao sepo | A, de. (2.78) 


0 o 
Prin analogie cu relaţiile (2.48), (2.50) și (2.51) rezultă 


TISE 
TS„[m?- s] = f Adr; 


“DSB 


“ISE 
US,„[m?°RA] = f A, da; 


“DSE 


TS = US,.l6n, (2.79) 


unde Tpse ȘI Trx Sînt momentele de deschidere și închidere a supapei de eva- 
cuare. 

Integralele reprezintă teesul și uesul supapei de evacuare. Întrucît mye 
este proporţional cu TS,, rezultă dezideratul pentru un tees mare. 

În figura 2.17 se arată dependența A(x) pentru mai multe motoare fabri- 
cate în România. Prin pla- 
nimetrare se obține uesul și : t GAGA 
teesul (v. tab. 2.2). Pentru pl 3 D-n 
coeficienții use Hse Vezi re- 
laţiile (2.62), (2.67%). d, = 376mm 

al leac” 1008ra 


'se max 


2 


d, = 37mm | 
ai n ari 
2.1.3. ADMISIUNEA şi 

FORŢATĂ + 
x 


7 
a = 301 am 
e max” 172 


180 S00 300 30 360 30 CO0 620 A0 0 0 TA ÎN 
(pme) (pmi) 
Fig. 2.17. Aria momentană a orificiului oferit de supapa 
de evacuare. 


Puterea motorului este 
proporțională cu consumul 
orar de aer (v. rel. 2.4) sau 
de fluid proaspăt (v. rel. 2.7). 
La un motor în patru timpi, 
se obține sporirea consumu- 
lui orar de fluid proaspăt, la 
aceeași turație și cilindree 


alai] 
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totală, prin mărirea. densității aerului sau 
fluidului proaspăt (v. rel. 2.10). Creșterea 


= 


d densităţii p,p se obţine prin intermediul 
D s Ps7p S 2 diul 
Ss suflantei care comprimă aerul din medi 

N ambiant de la presiunea fọ la presiunea $s. 
Ss Din cauza pierderilor gazodinamice, presiu- 
18 nea medie p, din cilindru, în cursa, de ad- 
ji misiune satisface. condiția pa < f, ceea ce 
“ se evidențiază în diagrama de pompaj a mo- 


torului supraalimentat (fig. 2.18). Cînd su- 
| prăalimentarea. se realizează prin turbosuf- 
7 lantă (v. fig. 2.1, b) presiunea medie în. con- 
- ducta de evacuare este egală 'cu presiunea 
u din fața turbinei, care satisface condiția 
p:> Ba: Din cauza rezistenţelor gazodinamice, 
presiunea. medie în cilindru în cursa de eva- 
cuare p, îndeplineşte condiția p> $: În general $,> Pi, iar lucrul me 
de pompaj este pozitiv şi se obține o creştere importantă a randamentului 
D od supraalimentat, spre deosebire de motorul cu admisiune nor- 
mală, fiind îndeplinită condiția pa >g sau $> pı rezultă că o parte din flui- 
dul proaspăt trece în conducta de evacuare, cînd supapele sînt deschise T 
multan, obligînd gazele de ardere să părăsească cilindrul (my, se reduce ast el 
pînă la 0...1%). Partea din procesul de schimbare a gazelor care constă din 
evacuarea gazelor de ardere din cilindru de către fluidul proaspăt se numeşte 
proces de baleiaj sau pe scurt baleiaj. Baleiajul cilindrului se evaluează prin 
coeficientul de baleiaj b care arată tracțiunea de fluid proaspăt deplasată în 
galeria de evacuare în raport cu fluidul proaspăt reținut în cilindru. Prin 
definiție, rezultă: 


A y 
j (pri) f (pine), 


Fig. 2.18. Diagrama de pompaj a moto- 
rului supraalimentat. 


-b = (Cros — Cp) Co à Del (2.80) 


Cyy fiind consumul orar de fluid proaspăt al motorului (fluidul proaspăt reți- 
nut în cilindru) iar Cy — debitul de fluid refulat de suflantă sau consumul 
orar de fluid proaspăt al suflantei. Acesta din urmă rezultă din (2.80) 


Crop = CU T b) (2.81) 


și este la motoarele de autovehicule cu 20...30% mai mare decît C,,. Rela- 
tiile (2.23) şi (2.25) devin pentru motorul supraalimentat 


PV, = YRT, (2.82) 
Ps Nn RE i (2.83) 
și definesc gradul de umplere l 
a Na E i (2.84) 
Vsfp Vs 


x i a, aa: ae 
indicele.s arată că gradul de umplere se referă la mărimile de ștare p, şi T”. 
* În unele lucrări, în, se referă la pọ și Tọ ca la motorul cu admisiune normală. 


În acest, caz nys >, | și nu ilustrează pierderile termogăzodinamice ale procesului de 
admisiune. 3 
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Din relaţiile (2.17) şi (2.10) rezultă 


Cir = sip vs = 0,12pspV snrsin]y, (2.85) 


mărime care se substituie în expresia (2.81) pentru calculul lui C,- La mo- 
toarele supraalimentate baleiajul urmăreşte-mai multe obiective (v. par. 27.2). 


2.1.4. FAZELE DE DISTRIBUȚIE 


Perioadele și momentele de deschidere şi închidere a orificiilov de curge- 
re a gazelor înjdin cilindru se numesc faze de distribuţie. Intervalul de timp 
dintre cele două momente, măsurate în “RA, reprezintă perioada de deschi- 
dere a orificiului, notată cu Aa, pentru admisiune și Aa, pentru evacuare 
(fig. 2.19); p, este ridicarea supapei: Fazele de distribuţie se definesc fie prin 
unghiul a, măsurat față de originea ciclului (y. fig. 1.3), fie prin unghiul B 
precizat față de punctele moarte de referință. În primul caz, fazele sînt defi- 
nite de unghiurile ps4, drsa pentru momentele de deschidere a supapei de 
admisiune (DSA), respectiv de închidere a supapei de admisiune (ISA), pre- 
cum si de apsz, rsz pentru momentele de deschidere a supapei de evacuare 
(DSE), respectiv de închidere a supapei de evacuare (ISE). În al doilea caz, 
unghiul $ reprezintă avansul ß, sau întîrzierea f,la deschiderea sau închide- 
rea supapei față, de punctele moarte de referință. În general, rezultă pentru 
supapa de admisiune,' Ba ps4» Birsa Și pentru supapa de evacuare; Ba pse» Birse 
(fig. 2.19). Perioada, de deschidere a supapei de admisiune este Ac,(“RA] = 

Crsa — psa = Pansa + 180” -+ Birsa, iar perioada de deschidere a supapei 
de evacuare este Ax, ["RA] = arse — «psp == Banse + 180° + Birge. Reprezen- 
tarea grafică a fazelor de distribuție se numește diagrama fazelor de distri- 
bujie (fig. 2.20). Pozițiile mecanismului motor, corespunzătoare fazelor de: 
distribuţie se arată în figura 2.21. . 

Fazele de distribuție se optimizează. Prin faze optime de distribuție se 
înțelege acele faze care conduc: 1) la o eficiență maximă a schimbului de gaze, 
adică la un grad de umplere. maxim; 2) la un coeficient minim al gazelor 
reziduale; 3) la cel mai. mic lucru mecanic de pompaj; 4) la cea mai bună 


A 4 
7, & 
Nb 2 LE a 
N 
yo N~ 
A 


Fig. 2.19. Înălțimea momentană de ridicare a Fig. 2.20. Diagrama fazelor de distri- 
supapelor. buţie. 
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Fig, 2.21. Schemă pentru corelarea fazelor de distribuţie cu poziţiile pistonului 
și diagrama de pompaj. + 


valoare a coeficientului de bela) A Te mar a valoare a concen- 

iei nocive din gazele de evacuar . Se. i 
ti i pa de Arii funcțional al motorului (sarcină și turație), 
ar pentru un regim funcțional se arată în cele ce urmează. i T 

Deschiderea supapei dè evacuare. Motoarele cu ardere mtas ph a 
functionează după un ciclu cu destindere trunchiată v. cap. 2 ) sii solda 
finele cursei de destindere, punctul 4, (fig. 2.22, a) presiunea în cilindru e 
de cîteva ori mai mare decît presiunea inițială (bo P,). Dacă eat Sei wa 
chide în pme(Ba sn = 0) lucrul mecanic efectuat de piston „pentru € 


i X 3 ori ridicate, 
gazelor Lep este aria hașurată de sub curba U81; Lep are valor 


deoarece pistonul este obligat să refuleze gaze de ardere de presiune relativ 


înaltă. Dacă supapa se deschide cu avans (punctele ut, ut”) aram ` 
cilindru scade în perioada evacuării libere — evoluțiile UX Ug, W să a 
limită ajunge la o valoare apropiată de presiunea inițială (Po pi a ui) ra 
crul mecanic Lep scade pînă la o valoare minimă (fig. 2.22, b), mare E 
tonul refulează în cursa de evacuare o cantitate de gaze tot mal : nE 
întîmpină rezistențe de curgere tot mai mici (ariile de sub curbele 7282, #383)- 


} DSE 
DSE 
6 20 
SR 8 
z U 
à’ j ar 
ťa (d = 
3 uz 1h 
TA 
A 
d 1 | 12 Hflev)nin 
Pic He 
0 
A yy bm N 0 fane 
q KR 
(pi) (pme) o (pme) 
a 


Fig. 2.22. Variația presiunii în procesul de evacuare (a) şi a lucrului mecanic de 


evacuare (b). 


T4 
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Pe de altă parte, cu cît crește fupsr wh 
se amplifică lucrul mecanic efectuat de | 275 
gazele din cilindru pentru evacuarea gg} X 
liberă Lou (ariile uF uus; už* uyu). ` | WAC 265 X 
Lucrul mecanic total pentru evacuarea gary 55 a 
gazelor Lu, reprezintă suma celor două 
lucruri mecanice și trece printr-un — 
minim cînd Ba psg variază. Se numește GI E e 
avans optim la deschiderea supapei de 
evacuare acel avans pentru care L, este | 
minim. Verificarea experimentală a % 
avansului optim se obține pe mai multe Š 
căi. Determinarea experimentală a de- X 
pendenţelor Nu Pe(Ba nsr) arată (fig. 2.23) “S 
o valoare optimă a lui fas pentru : 6%) 
care se obține pe mas (încercări pe un 
MAS) care corespunde condiției L,e, = 
= Lont Variația foarte redusă a lui nw Fig. 2.23. Influența avansului la deschidere 
cu Ba DSE (încercări pe un MAC) arată a supapei de evacuare asupra performanțe- 
că prin promovarea evacuării libere, Jorimotoniui: 
nu se obțin efecte importante asupra masei de gaze reziduale, dar scade Ba 
prin reducerea lui Le. La motoarele rapide rezultă (Bapsp)opt = 40. . . 80°RA. 
Închiderea supapei de evacuare. În bmi presiunea în cilindru fiind mai 
mare decit presiunea din galeria de evacuare, este posibi] ca o mică fracțiune 
din gazele de ardere să mai scape în exterior. De aceea, este rațional ca supapa 
de evacuare să se închidă după pmi. Se obține astfel o creștere a gradului de 
umplere pînă la 6% (fig. 2.24, a — încercări pe un MAC). Pentru o valoare 
foarte ridicată a lui f,rsr, gradul de umplere este compromis și pọ începe 
să se reducă (fig. 2.24, b — încercări pe un MAS). Există și o valoare optimă 
pentru Burse, la care C, = Cemim. Întirzierea optimă la închiderea supapei de 
evacuare se definește în raport cu valoarea maximă a gradului de um 
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Fig. 2.24. Influența întirzierii la închidere a Fig. 2.25. Influenţa avansului la deschiderea 
supapei de evacuare asupra performanţelor supapei de admisiune asupra performan- 


motorului. telor motorului. 


175 


plere sau a presiunii medii efective. Pentru motoarele de autovehicule f; rss = 
= 10...60%RA. T i 

Prin intermediul lui Bansa Şi Bsrse durata procesului de evacuare se extinde 
pe un interval Aa, = 240...320RA, ceea ce reprezintă cu 30,..75% mai 
mult decît durata cursei de evacuare. ; 

Deschiderea supapei de admisiune. După destinderea. gazelor reziduale 
(evoluţia gg”, v. fig. 2.7, c) presiunea în cilindru coboară sub presiunea inițială 
(bu < Po) și fluidul proaspăt pătrunde în cilindru. Este rațional ca în acest 
moment supapa de admisiune să ofere deja o secțiune sporită de -trecere. 
Acest deziderat se îndeplinește dacă supapa începe ridicarea de pe sediu cu 
avans față de pmi. Din figura 2.9 se observă că pentru motorul turismului 
Dacia 1300, la care fans, = 20*RA, aria oferită la pme este de 12,45%, din aria 
oferită la ridicarea maximă a supapei. Efectul lui Bansa se arată în figura 
2.25, a din care rezultă că la mărirea avansului de la 4° la 20°RA, n, creşte 
cu aproape 2,5% (încercări pe un MAC), iar c, scade cu 2%. 

Se numește avans optim la deschiderea supapei de admisiune, avansul 
pentru care se obține Nemaz» Cemin SAU Pemas (fig. 2.25, b, încercări pe un MAS). 

Pentru Bansa < (Ba)opt». Pe scade deoarece supapa de admisiune oferă o 
secțiune de trecere. redusă la momentul potrivit; pentru Bapsa > (Ba)opt» Pe 
scade, deoarece o parte din gazele de ardere trece în galeria de admisiune, 
datorită diferenței de presiune py — Pra, se reîntoarce în cilindru în cursa de 
admisiune, sporește masa, de gaze reziduale și scade gradul de umplere. Avan- 
sul la deschidere a supapei de admisiune la motoarele de autovehicule este de 
5...459RA,. i - 

Închiderea supapei de admisiune. Dacă după pme supapa de admisiune 
oferă, încă, o secțiune mare de trecere, fluidul proaspăt pătrunde în continuare 
în cilindru (postumplere) și amplifică gradul de umplere (@pu crește). De 
aceea, supapa SA se închide după pme. La motorul turismului Dacia 1300, 
Birsa = OORA, astfel că la pme aria relativă A, = 48,25% din Asa mar 
(v. fig. 2.9). Ca rezultat; 13% din masa fluidului proaspăt pătrunde în cilin- 
dru în intervalul arsa — 180 (fig. 2.6, c). Fenomenul de postumplere s-a pus 
în evidență pe cale experimentală, la un motor monocilindru la care s-a modi- 
ficat B; rsa folosindu-se mai multe came. S-a măsurat de fiecare dată consumul 
de fluid proaspăt, s-a determinat masa my, (fig. 2.26, 4) şi s-a raportat la masa 
de fluid proaspăt admisă în cilindru pentru f;zsa = 0. A rezultat astfel 
gradul de postumplere, care a ajuns pînă la 0,19. Influența lui e, asupra 
lui a» Și Pa determinată pe cale analitică (pe baza sistemului de ecuații din 
par. 2.1.7) se arată în figura 2.26, b. : 
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Fig. 2:26. Influența întirzierii la închidere a supapei de admisiune asupra postumplerii (a) şi a 
coeficientului Ọpy asupra gradului de umplere (b). 
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“Bursa > (Biop presiunea, în cilindru depășește 


Încercările pe un MAC (fig. 2.27, a) au . 
confirmat creșterea lui m cu f;rsa Și-reduce- 
rea lui Cemim. Se numește întîrziere optimă. 
la închiderea supapei de admisiune acea. în- 
tirziere care asigură un grad de umplere ma- 
xim. Dacă Porsa < (B:)opt nu se pune integral 
în valoare fenomenul de postumplere ; dacă 


presiunea. din galeria de admisiune, datorită 
efectului de comprimare al pistonului, sen- 
sul de curgere se inversează, fluidul proaspăt 
scapă în galeria de admisiuine, iar n, scade. 
Ca efect global se reține reducerea presiunii $, 
(fig. 2.27, b, încercări pe un MAS). Întirzierea 
la închiderea supapei de admisiune la mo- 
toarele de autovehicule variază între 40... „se 227. Tntinenta tntirzieriia inchi- 
ARIA 3 A CREEA ZE: AER dere a supapei de admisiune asupra 
rația motorului este mai ridicată. Prin inter- performanţelor motorului. 
mediul lui Bensa Și Birsa durata procesului 


de admisiune se extinde la A, = 235... i 70 
„..310RA, ` m Da A 
. Perioada deschiderii simultane a supa- 47 3 Š 
pelor. Deoarece supapa de admisiune se 3 
deschide cu avans iar supapa de evacuare se D 
închide cu întîrziere în intervalul Aga, = JP ; 
= Papsa + Birse supapele sînt deschise si- 3 1 2 ‘H 40 day 
multan. Există o perioadă optimă de des- x 
chidere simultană a supapelor Adas opt pentru 
care ne şi p, ating valori maxime (fig. 2.28). 
Dacă Aaa, > Ac; op w scade deoarece gazele 
de ardere pătrund în galeria de admisiune (p > pya) revin apoi în cilindru 
și amplifică masa gazelor reziduale. În cazul baleiajului, fluidul proaspăt 
trece în galeria' de evacuare. Dacă Aaa, < Adasopt w Scade deoarece ueesul 
devine prea mic. Pentru limitarea, noxelor devine interesantă și condiția, 
Aaa, 40 (v. cap. 26). Aceeași perioadă Aqa, se poate plasa diferit pe ciclu [16]. 
în tabela 2.2 se arată fazele de distribuție ale motoarelor fabricate în Ro- 
mânia. S-a adăugat cîteva modele la care fazele de distribuție au valori 
extreme. 


Fig. 2.28. Influența duratei de deschi- 
dere simultană a supapelor asupra 
gradului, de umplere. 


2.1.5. INFLUENȚE ASUPRA PROCESELOR DE 
SCHIMBARE A GAZELOR 


2.1.5.1. Influențele factorilor de stare 


Din relația (2.19) rezultă că puterea efectivă este proporțională cu pro- 
dusul poa * Nv. i pi 

Temperatura mediului ambiant T, influențează atît pe oo, cît și pe m. 
Densitatea aerului este invers proporțională cu To (poa = o| RTo), astfel că, 
ia creşterea temperaturii inițiale scade consumul orar de aer. Gradul de 


TI 


wa | pa A umplere n, creşte practic cu / T, (fig. 2.29), deoa- 
137 z rece la mărirea lui To, regimul termic al motorului 
ú Pe a rămîne practic nemodificat, iar aerul mai cald se 
Toa ii încălzeşte mai puțin în contact cu suprafețele fier- 
s binți. Influența globală a temperaturii T, se deter- 
084 É — mină din relația e po = ct To] To = ct// To 
L i ceea ce arată că mărirea lui Tg produce o scădere a 
080- puterii motorului. Temperatura Tọ variază după 
zN |. anotimp, cu latitudinea și altitudinea. Pe timp 

07 zag de iarnă produsul poa * m, crește, motorul aspiră 
mai mult aer și dezvoltă o putere mai mare 


(pentru T = 273° + 30° — vara — și T¿=273 
, —20*C — iarna — produsul poa : m crește în ra- 
Fig. 2.29. Dependenţa gradului Portul /303/253 = 1,094 adică puterea crește cu 
de umplere de temperatura aproape 10%). În zonele ecuatoriale puterea mo- 
mediului ambiant. torului scade; motorul destinat să funcționeze în 
astfel de zone trebuie pregătit adecvat. 
Presiunea mediului ambiant nu afectează sensibil pe »,, deoarece Corp şi 
Cup (rel. 2.17) se modifică în aceleași proporţii la variaţia lui pọ. În schimb, 
densitatea poa este direct proporțională cu fo. Presiunea pọ scade cu. altitu- 
dinea (fig. 2.30) astfel că puterea dezvoltată de motor se micșorează în re- 
giunile muntoase, practic în proporţia în care scade pọ, deși temperatura To 
se micșorează la rîndul ei. Variația lui P, cu pp (și To) prezintă interes la 
stabilirea performanțelor motorului pe standul de încercare. Întrucît așe- 
zarea acestuia variază cu altitudinea, iar încercările se efectuează în tot cursul 
anului, puterea măsurată pe stand se corectează (se determină puterea corec- 
tată). Formulele de corecție raportează puterea motorului la o presiune și o 
temperatură de referință (v. par. 9.7). i 
Viteza fluidului proaspăt, determinată prin măsurări cu anemometrul 
sau prin calcul, în conducta de admisiune (Wo4) sau în orificiul oferit (Wa), 
influențează sensibil gradul de umplere (fig. 2.31). La proiectare, viteza Woa 
se decide nu numai în raport cu m, ci și în raport cu cerințele de formare a 
amestecului (atît la MAS cît și la MAC) și de adaptabilitate la tracțiune a 
motorului. f 
Cantitatea de gaze reziduale. influențează gradul de umplere pe două 
căi: 1) modifică temperatura’ fluidului proaspăt (în final temperatura T, la 
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Fig. 2.30. Influența altitudinii asu- 

pra presiunii și temperaturii me- 
diului ambiant. 


Fig. 2.31. Influența vitezei de cur- 
gere prin conducta de admisiune 
asupra gradului de umplere. -- 
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finele cursei ae admișiune); 2) modifică volumul disponibil pentru fluidul 
proaspăt. Cînd y, creşte de la 0,1 la 0,3 temperatura T, crește aproximativ 
cu 80°. . 


2.1.5.2. Influențele factorilor funcționali 


Sarcina motorului influențează pe m, în raport cu metoda de reglare. 
La MAS, la reducerea sarcinii, se obturează parțial conducta de admisiune 
ceea ce echivalează cu creșterea coeficientului de pierderi Ca, relația (2.45) 
(la reducerea sarcinii pînă la 1/4 din P, se obţine a = 182). Întrucât la redu- 
cerea sarcinii pierderile gazodinamice în procesul de evacuare rămîn aproxi- 
mativ aceleași, diagrama de pompaj ia forma arătată în figura 2.32, a, ceea 
ce ilustrează o reducere substanțială a presiunii £, în concordanță cu redu- 
cerea presiunii pga Și a lui m, (reglare cantitativă a sarcinii). Merită o men- 
ţiune specială faptul că la reducerea sarcinii, coeficientul y, înregistrează 
o creștere sensibilă (fig. 2.32, b) deoarece la aproximativ aceeași cantitate de 
gaze reziduale (v) ajunge în cilindru o cantitate mai mică de fluid proaspăt 
(Ysp), relaţia (2.71). La MAC, prin reglarea calitativă. a sarcinii nu se acțio- 
nează direct asupra lui m. Totuși, odată cu mărirea sarcinii creşte nivelul regi- 
mului termic al motorului, fluidul proaspăt se încălzește mai intens în contact 
cu pereții fierbinţi, pierderile termice se amplifică iar », scade. Astfel, variația. 
gradului de umplere cu sarcina are sensuri opuse la MAS și MAC (fig.2.32, b). 

Turația motorului, influențează procesul de schimbare a gazelor, în con- 
dițiile menţinerii invariabile a sarcinii, pe mai multe căi: relaţiile (2.54%) 
și (2.54**) arată că la mărirea turației presiunea p, scade. Relaţiile (2.75) 
și (2.76) arată că py crește cu pătratul turaţiei (W, ~ n). Ca urmare, la tu- 
rația 1> n, diagrama de pompaj se modifică sensibil (fig. 2.33), deoarece 
se reduce timpul disponibil pentru umplerea și golirea cilindrului și totodată 
crește Ca și scade uşa. Dacă se explicitează «m, din relaţia. (2.54**) se obține 


Tu = 236 (aan |n) Aaa SLsa F(Palbaa ka), (2.86) 


ř 


unde F este o funcţie care rezultă prin identificare. În ipoteza că toți parametrii 
sînt invariabili cu excepția turației, m(n) reprezintă o hiperbolă (fig. 2.34). 
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Fig. 2,32. Diagrama de pompaj (a) şi parametrii pompajului în funcție de sarcina motorului. 
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Sarcină cânstantă 
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“Experinentsl 
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Fig. 2.33. Diagrama de pompaj la variația Fig. 2.34. Variația gradului de 
turației motorului. umplere cu turația. 


Se observă însă că, dependenţa n,(n) obţinută pe cale experimentală este dife- 
rită, ceea, ce arată că la turaţii mici, intervine un fenomen — fenomenul de 
curgere inversă a fluidului proaspăt din cilindru în conducta de admisiune — 
pe care relația (2.86) în ipoteza admisă nu-l surprinde. Curgerea inversă a 
fluidului proaspăt se explică pe baza diagramei de pompaj din figura 2.33. 
Se presupune pentru simplitate, că Birsu s-a fixat astfel, încît la turația n = 1o 
presiunea în cilindru p este egală cu presiunea fọ în momentul închiderii 
supapei de admisiune (ISA), punctul O. Se consideră că diagrama de pompaj 
corespunde în acest caz turaţiei de putere maximă (fie 7 = np = 5.000 rot/ 
min, în figura 2.35, iar Ọpu = Ppuo). Cînd motorul trece la turația Hi < 1o 
la finele cursei de admisiune este îndeplinită condiția pa, > Pa, din care cauză, 
la începutul cursei de comprimare, presiunea din cilindru atinge repede va- 
loarea po (punctul.1*), după care crește prin efect de comprimare pînă la 
valoarea p> pg în momentul ISA. Pe evoluţia. 1* — 1 fiind îndeplinită con- 
diția p > o, curgerea se inversează, rezultă @pu, < Ppio Și se ajunge chiar 
la valori negative ale lui q,,, care ilustrează scăparea fluidului proaspăt 
din cilindru în galeria de admisiune. Cînd motorul trece la turația 
na > My rezultă pa < Pa, din care cauză presiunea în cilindru atinge mai tîrziu 


presiunea fo, punctul: 2*. În momentul ISA, punctul 2, rezultă $; < po iar 


la începutul cursei de comprimare, evoluția: 4, — 2, presiunea în cilindru este 
P< ba şi se produce fenomenul de postumplere (pu > 0). Această realitate 
a fost confirmată experimental prin determinarea variației coeficientului os 
5 cu turaţia (fig. 2.35). Se constată, că la tura- 


ţii reduse cilindrul scapă aproximativ 1/4 din 
g% ca cantitatea de fluid proaspăt aspirată pînă la 
Syo Ary finéle cursei de admisiune. Aşadar, la redu- 
~as cerea turației unui motor, începînd de la 
o turația nominală sau turația de putere ma- 
3 ximă (np) se exercită două influențe contra- 
zap dictorii: 1) creşterea lui n» prin mărirea 
“A timpului disponibil de umplere a -cilindru- 
-Z5 lui; 2) reducerea lui m prin eliminarea trep- 
"380 7» tatăa fenomenului de postumplere și prin 
TI a vO 0 intensificarea treptată a fenomenului de 
altini curgere inversă. Cele două influențe deter- 
Fig. 2.35. Variația coeficientului de Mină un maxim al funcției (7), care 
postumplere cu turaţia. precizează la rîndul lui valoarea M, = M, maz 
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și turaţia. 44 = Ha. Influenţa factorului timp apare explicit în relația (2.54%) 
întrucît durata procesului de admisiune este te = Aa,/6%. 

Dacă turaţia scade, 5, crește, dar se micșorează totodată diferența 
Bo — Pa şi scade gradul de postumplere „u. Relaţia 2.34 arată însă că există 
proporționalitatea: n, (Pa/P5)/(l — ep) și prin urmare valoarea maximă 
a lui n, este rezultatul a două influențe care se modifică în sens opus cînd se mo- 
difică turația. De aceea, cînd turația n scade de la 7p la 47, m» crește ; apoi, pentru 
n < Haz, AM scade. Pe lîngă influența factorului timp, celelalte influențe asupra 
schimbului de gaze (fenomenele de postumplere, de curgere inversă, de um- 
plere dinamică — v. par. 2.1.6. — rezistenţele gazodinamice) intervin cu o 
pondere relativ redusă chiar atunci cînd sînt bine controlate (de ex. la dublarea 
turației, adică la reducerea la jumătate a timpului de umplere, ep, crește numai 
cu 15...20%). Proiectantul poate compensa influența factorului timp, numai 
prin influența factorului secțiune, deoarece cele două mărimi variază în ace- 
lași raport. De aceea, se introduce factorul timp : secțiune, ca un factor prin- 
cipal de control al schimbului de gaze. În. ecuaţia (2.86) nu apare coeficientul 
Opu În paragraful 2.1.7 se arată că ecuaţia (2.54) trebuie rezolvată simultan 
cu ecuaţia (2.70). În acest caz se obține dependența corectă m(n), ţinînd 
seama de variaţia o,(m)iar metoda de calcul elaborată capătă un grad de pre- 
cizie ridicat. ă 

Modificarea diagramei de pompaj cu turaţia și producerea fenomenelor 
de postumplere și de curgere inversă arată că condiția f;rsa = const. este 
obiecționabilă. Dacă la turația 1<, Bursa S-ar micşora și supapa s-ar închide 
în punctul 7* (fig. 2.33) fenomenul de curgere inversă s-ar elimina; dacă la 
turația n> 7o, Birsa ar crește și supapa s-ar închide în punctul 2* (fig. 2.33), 
pe intervalul 2—2* fiind îndeplinită condiția £ < bọ, în cilindru ar mai pă- 
trunde fluid proaspăt, coeficientul e, ar crește. În figura 2.36, a, se arată 
dependența m(n): pentru trei valori ale lui f,1s4. Se observă că la creşterea 
lui Bursă, Me ma Se deplasează spre domeniul turațiilor mari, prin intensificarea 
fenomenului de postumplere. La reducerea lui firsa, Tmaz se deplasează în 
domeniul turațiilor mici. Faptul că na > nw trebuie atribuit în esență tim- 
pului mai mare în care se produce umplerea cilindrului; în plus curgerea 
inversă se atenuează. Curba c reprezintă locul geometric al tuturor valorilor 
Tomas. SE observă că înfășurătoarea, c corespunde momentelor optime, de în- 


X| Argyle [z] 


aX s 


= p a, t 
3000 CA Li 
X afrotfmia] , b 


Fig. 2.36. Dependenţa gradului de umplere, puterii și momentului motor de turație, la MAS, la 
sarcină totală. 
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chidere a supapei de admisiune, iar (B;)op trebuie să crească odată cu mărirea 
turatiei. : j 

În mod analog se dezvoltă raționamentele și pentru celelalte momente de 
deschidere și închidere a supapelor. Se deduce astfel că motorul cu ardere 
internă pretinde ca fazele de distribuţie să se modifice cu turaţia. Realizarea 
unui motor cu faze de distribuţie variabile reprezintă o preocupare recentă a 
constructorilor (v. cap. 16), dár întîmpină încă mari dificultăţi. Nici una din 
numeroasele propuneri brevetate în ultimii ani n-a găsit aplicație în producția 
de serie. În prezent, fazele optime de distribuţie se determină pentru o singură 
turație. La motoarele de autovehicule turația variază în raportul 1: (4...8) 
și ca urmare nu este ușor să se aleagă turaţia reprezentativă pentru definirea. 
fazelor optime. În diverse secțiuni ale cursului se discută alegerea fazelor 
optime în funcție de diferite deziderate (economia de combustibil, limitarea 
noxelor, mărirea puterii litrice, adaptabilitatea la tracțiune). Aici se atrage 
atenţia asupra următorului aspect: la proiectarea unui.motor de autoturism, 
la turația p = 5 500 rot/min, soluția (b) Birsa = 80°RA (fig. 2.36, a) produce 
un m de 1,24 ori mai mare decît soluția (a), Birsa = 40%RA. Întrucît M, = 
= ct n, prima soluție conduce la M, = Memar la turaţia n, = 4 700 rot/min, 
iar domeniul de funcționare a motorului (5 500 4 700 = 800 rot/min) 
este foarte limitat și impune schimbarea frecventă a treptelor de viteză. 
Întrucît P, = ct m-n, soluţia (a) conduce la o performanță de putere mai 
mică la turația mp (fig. 2.36, b), în schimb, turația de moment maxim este 
la 7a = 2 000 rot/min, ceea ce măreşte domeniul de funcționare a motorului 
(5 500—2 000 = 3 500 rot/min) și permite schimbarea mai puțin frecventă 
a treptelor. de viteză. Realizarea motorului în cele două variante este. discu- 
tată în capitolul 9. 

` Motoarele diesel au turații nominale mai mici și de aceea funcția (n) 

are o variaţie redusă (fig. 2.37). În cazul unui motor de tractor (curba 7), 
n, este practic independent de turație. Curbele 2 și 3 arată dependența (7) 
la două motoare diesel pentru autovehicul, cu turații nominale relativ mai 
mari. ` 

Pentru motoarele de autovehicule care funcționează în regimuri de turații 
şi sarcină variabile, prezintă un interes, variația lui 7, simultan cu sarcina 
şi turația (fig. 2.38). La MAS la sarcini reduse (măsurate prin pozițiile e 
ale obturatorului) odată cu creșterea turației, m, nu numai că scade, dar 
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Fig. 2.37. Dependența gradului de Fig. 2.38. Dependenţa gradului de | 


umplere de turație, la MAC, la sarcină umplere de turație, la diferite 
totală. sarcini. 
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schimbă și alura, astfel încît la o sarcină foarte mică (e = 0,05), n, variază 
asimptotic. La MAC, curbele m(n) rămîn paralele odată cu mărirea turației 
pentru diferite poziții 7 ale cremalierei. 

Regimul termie al motorului influențează pe n» prin gradul de încălzire 
a fluidului proaspăt. Astfel, n, măsurat în condiții de funcţionare a moto- 
rului, deci la „cald? este sensibil mai redus, cu aproximativ 10% decît în 
cazul în care același motor este antrenat, deci funcționează la „„rece”. Valo- 
rile regimului termic sînt determinate de particularităţile constructive și 
funcţionale ale motorului. De pildă, regimul termic al motoarelor răcite 
cu aer fiind în general mai ridicat decît cel al motoarelor răcite cu apă, la toate 
celelalte condiții identice, valoarea lui m, va fi mai redusă în primul caz. 


2.1.5.3. Influentele faetorilor constructivi 


Secțiunea litrică a supapei joacă un rol major în sporirea gradului de 
umplere. Relaţia (2.54%*) arată că se poate mări turația fără a compromite 
gradul de umplere numai dacă se amplifică în aceeași proporție secțiunea 
litrică a supapei. Pe baza diferitelor construcții de motoare s-a stabilit depen- 
dența SL,a(n), (fig. 2.39). Influenţa directă a secțiunii litrice asupra parame- 
trilor no, Pa, War Poa Se arată în figura 2.40. Se observă că m, crește repede 
în domeniul 0,3...0,9 m?/m?, apoi creșterea este asimptotică. Cînd turația 
nu-l obligă pe proiectant să aleagă valori ridicate ale secțiunii litrice, nu este 
rațional să se exagereze în acest sens deoarece mărirea lui SL, se face cu 
dificultate. Pornind de la relația (2.58) și ţinînd seama de (2.59) se obțin 
factorii constructivi fundamentali 
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asupra cărora se acționează în proiectare pentru îmbunătățirea proceselor 
de schimbare a gazelor. 

Diametrul relativ al orificiului liber (dọa/D) este parametrul constructiv 
de bază, care se modifică pentru'a realiza secțiuni litrice superioare. Diame- 
trul doa depinde de spațiul disponibil pentru amplasarea supapelor. În mod 
curent se evaluează raportul d,a/D' care variază în limitele 0,44.. .0,55. Cînd 
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Fig. 2.39. Dependenţa secțiunii litrice Fig. 2.40. Influența secțiunii litrice asupra 


a supapei de admisiune de turație. unor -parametri ai admisiunii. 
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d,a depășește 1/2 din D, rezultă o reducere 
a spațiului disponibil pentru supapa de 
evacuare, care se confecționează cu un 
taler mai mic decît 1/2 din D (fig. 2.41, a). 
După unii constructori se poate cobori dye 
pînă la 0,9 d,a, după alții, chiar pînă la 
0,77 d,a. Reducerea secțiunii litrice a su- 
'p ] papei de evacuare este posibilă ținînd sea- 


se 


: i % diferență mare de presiune și determină o 
Hie Ea pranm maxim al supapei . golire eficientă a cilindrului. Dacă depă- 
aroe sa a șește limitele indicate, reducerea lui SL,e 
este obiecțională pentru că produce o creștere sensibilă a lucrului mecanic 
de pompaj. Se amplifică sensibil sâcțiunea litrică, folosind două supape de 
admisiune (fig. 2.41, b). Soluţia cu două supape de evacuare urmărește să 
ușureze evacuarea căldurii din supapă şi nu are ca scop mărirea secțiunii 
litrice a supapei. Soluţiile cu trei și patru supape sînt costisitoare și se în- 
tilnesc rar la motoarele de serie (se cunoaște motorul diesel de camion Ha- 
nomag cu două supape de admisiune și două de evacuare). Ele sînt carac- 
teristice la motoarele pentru automobilele de curse. 

„ Arhitectura camerei de ardere joacă un rol deosebit în determinarea dimen- 
siunilor talerului de supapă. După așezarea supapelor, camerele de ardere 
se împart în camere de ardere cu supape laterale sau în L, camere de ardere 
cu supape în chiulasă sâu în I, camere de ardere mixte. Camera de ardere 
în L (fig. 2.42, a) are un sistem simplu de comandă a supapei. Arborele de 
distribuție așezat lateral la partea inferioară a cilindrului, primește mișcarea. 
printr-un pinion de la arborele cotit, iar cama acționează, o tijă împingătoare 
de lungime redusă și masă mică. În plus, camera în L asigură o înălțime 
redusă motorului. La acest tip de cameră, spaţiul disponibil pentru plasarea 
supapelor este redus, d,a este mic. Cînd s-a trecut la MAS-uri cu turaţii ridi- 
cate s-a constatat că, pentru mărirea corespunzătoare a lui SL, camera în L 
nu oferă posibilităţi. De aceea, camerele în L au fost abandonate. Acesta este 
un exemplu de renunțare la o soluție constructivă simplă în schimbul unor 
soluţii mai complicate care permit însă sporirea. puterii pe cilindru, adică. a 
puterii litrice. Camerele în I au astăzi cea mai mare răspîndire. La MAC, 
nici în trecut nu'a fost posibilă o altă soluție, deoarece camera în L nu per- 
mite reducerea volumului V, pentru a realiza un raport de comprimare 
ridicat (e = 16...23). La camerele în I se urmărește folosirea la maxim 
a suprafeței transversale a cilindrului, pentru confecționarea supapelor cu 
talere cît mai mari. Camera în I este de două feluri: cu supape paralele 
(fig. 2.42, b) şi cu supape înclinate sau în V (fig. 2.42, c). La camerele în I, 
la aceeași poziţie a arborelui cu came ca la camera în L, este necesară o tijă 
împingătoare 7, mai lungă și o piesă suplimentară, culbutorul 2, pentru schim- 
barea sensului de mișcare. Masele mai mari în mișcare conduc la, forțe de 
inerție superioare, care amplifică uzura camei. Camerele cu: supape în V 
permit o sporire a diametrului d,, cu 25%, și a ariei A, a talerului cu aproxi- 
mativ 60%. Unghiul e dintre supape avea inițial 90... 100%, dar a fost mic- 
șorat treptat la 50. . . 80°, cu scopul de a se reduce devierea curentului de fluid 
proaspăt prin galeria de admisiune (v. fig. 2.46). Camera mixtă (fig. 2.42, d) 
permite o sporire suplimentară a diametrului d,a dar are un sistem complicat 
de comandă a supapelor. Este folosită totuși la un motor de serie, pentru un 
turism „tot teren”. Camera cu supapele în V atinge performanțe înalte de 
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= ma că evacuarea liberă se produce la o`. 


Tolero! 
supape 


Fig. 2.42. Soluţii construcțive pentru mărirea secțiunii litrice a supapei. 


secțiune litrică, permite creşterea turației peste 6 500 rot/min, dar reprezintă 
o soluție constructivă complicată, care se întilnește rar la motorul de serie, 
fiind curentă la motoarele pentru mașinile de curse şi adoptată uneori la mo- 
toarele pentru turismele sport. 

Înălțimea relativă maximă de ridicare a supapei (”maz/doa) deşi influen- 
ţează direct secțiunea litrică, variază în limitele restrînse (0,22. . .0,28) pentru 
limita superioară existînd constrîngeri importante, mecanice și gazodina- 
mice. Astfel, do. fiind limitat, mărirea înălțimii relative înseamnă sporirea. 
lui Amas ceea ce conduce la creșterea proporțională a accelerației supapei, 
cu consecințe de uzură asupra camei. Pe de altă parte, se observă că debitul 
de aer crește asimptotic cu raportul hmaz/doa (V. fig. 2.11, b), deoarece cifra de 
curgere a supapei (40), creşte, la rîndul ei, asimptotic. Pentru motivele ară- 
tate mas se limitează aproximativ la 1/4 din do. Cu această condiție Paz 
este de 6...9 mm la MAS (alezaje sub 100 mm) și 10...14 mm la MAC (ale- 
zaje peste 100 mm). La prima clasă de motoare, acceleraţiile maxime ale supa- 
pei ajung la motoarele de serie, la 3 000. ..6 000 m/s2; la a doua clasă de mo- 
toare la 1 000. ..2 000 m/s2, deoarece acceleraţiile sînt proporționale cu pă- 
tratul turaţiei. i : 

Cursa pistonului (S) este subordonată numai în parte cerințelor de secțiune 
litrică. Motoarele care au cursă scurtă au SL mai mare, ceea ce explică, par- 
ţial, tendința de a reduce cursa la motoarele cu turații foarte ridicate. 


: 
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Unghiul de înclinare a talerului de supapă (y) amplifică secțiunea litrică 
pentru același haz, cînd ia valori mici (fig. 2.42, e). Soluţia optimă este 
! = 0°, dar elimină efectul de autocentrare pe care îl produce sediul înclinat. 

n prezent se utilizează. trei soluții: y = 30°, 45%, 60°. Prima soluție produce 
secțiunea litrică cea mai mare; a treia. soluție produce cel mai mic SL (cos 60% 
cos 30° = 0,577), dar asigură cel mai bun efect de autocentrare. Soluția 
y = 45 reprezintă un compromis și este cea mai răspîndită. 

Factorul de profil al eamei (/,,) se modifică prudent deoarece influen- 
ţează accelerația maximă a supapei. În figura (2.43, a) sînt arătate trei pro- 
file distincte de came pentru a varia secțiunea relativă a orificiului oferit 
Ă a, care grupează aproximativ soluţiile actuale. Primul profil (7), caracte- 
ristic pentru motoarele de turație mică, indică o creștere rapidă a lui Aa 
și menţinerea unei valori ridicate (Aa > 0,9) pe un interval mare din durata 
relativă a admisiunii (Azyy = 0,2...0,8). Al treilea profil conduce la acce- 
leraţii mai mici (ridicare lentă pe camă), dar As, > 0,9 se realizează numai pe 
20% din durata admisiei (Axo s = 0,4...0,6). Factorul de profil al camei, 
prin definiţie, arată în ce raport stă aria medie Â,, față de 1/2 din Asa mar 


Joe = Asa (Asa maz[2)- a (2.88) 


Pe de altă parte, aria relativă medie ă se obţine prin definiție din expresia. 


1 = 


(1 Ka) f, F,ad(Ña) Sa: Asu, 


unde Aa, = 1. Se observă că Ass = Asa Asa mas de unde rezultă fpe = 2 Asa: 
Pentru cele trei profile A, a = 0,772; 0,651, 0,457. Rezultă că fpo variază în 
limitele 0,914...1,544, ceea ce arată că pe această cale se poate amplifica. 
secțiunea litrică în raportul 1:1,7. În realitate, curba 7 nefiind accesibilă 
motoarelor foarte rapide, mărirea lui SL, este posibilă numai în raportul 
0,65:0,457 = 1,42. Variația secţiunii relative A, pentru câteva motoare 
de fabricaţie, românească se arată în figura 2.43, b. 
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Fig. 2.43. Aria relativă momentană a orificiului: oferit de supapa SA. 
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Durata deschiderii supapei 
de admisiune (A«,) apare în te- 
laţiile (2.54**) şi (2.86) ca un fac- 
tor independent. Mărirea lui Ada 08 
de la 220 la 300°RA (cu 36%) 
permite o sporire a lui ny cu 10% 


n = 5250 rot/min 
Sg 10-10 "mi 


3 
$ z 
(fig. 2.44). E w3 
Uesul supapei de admisiune. 3 
Discuţia anterioară a urmărit să az 50 
disociezė influența celor doi fac- 
tori Aa, Și SL. Se înţelege că, ate] m 
dacă ea s-ar fi referit la relația W4 


(2.54) sau (2.54*) ar fi avut în %0 
vedere influența globală a US-ului bo, [RA] 
sau USL-ului. Influența unor fac- Fig. 2.44 Influența duratei procesului de admisiune 
tori constructivi asupra celor doi asupra unor indici caracteristici. 
parametri ai supapei de admisiune h | 
de la motorul turismului Dacia 1300 se arată în tabela 2.3. Sporirea celor doi 
parametri cu 50...60% produce în toate cazurile o creștere a accelerației 
maxime, varianta a 8-a fiind cea mai acceptabilă. i í 
Traseul de admisiune influențează gradul de umplere prin presiunea Paa 
(rel. 2.45). Se ia în considerare lungimea, secțiunea, transversală, forma, cali- 
tatea suprafețelor interioare ale traseului, precum. Și organele dispuse pe acest 
traseu. Filtrul de aer constituie o sursă importantă de pierderi gazodinamice, 
rezistențele produse de el fiind cu atît mai mari cu cît capacitatea de filtrare 
este mai ridicată și cu cît crește în exploatare gradul de îmbicsire cu im- 
purități reţinute din aerul atmosferic. Un filtru normal micșorează pe vo 
cu 2...4%,. Întrucît micșorează puterea, uneori, la încercarea motoarelor se 
impune să se indice puterea măsurată fără filtru sau în ambele situații, 
cu și fără filtru. Difuzorul și obturatorul produc variaţii importante de sec- 
ţiune, la MAS. La încercările efectuate cu un motor derivat din motorul 
turismului Dacia 1300 s-a obţinut o micșorare a lui m, cu 3%, prin reducerea. 
diametrului minim al difuzorului de la 23 mm la 21 mm. Rezistențele intro- 
duse de difuzor şi obturator se reduc sensibil prin utilizarea mai multor car- 
buratoare sau a carburatoarelor multiple. Conducta și galeria de admisiune 
cuprind inevitabil coturi care deviază curentul de aer și sporesc coeficientul 
de pierderi (a. În figura 2.45 se 
| arată influența formei cotului și 


2% 20 2 300 


fl a poziţiei lui în lungul conductei 
Sad Conductă dreaptă de admisiune asupra lui m. Cînd 
a cotul este amplasat la 1/2 din 
lungimea L ç4a conductei, q crește 

0387 dela 5 la 7 dacă se trece de la 
conducta dreaptă la conducta cu 

036 cotul la 135%; čą ajunge la 8,5 
: pentru cotul la 90°. Devieri impor- 

tante ale curentului produce arhi- 

asy tectura camerei de ardere. La 
092 camera în L se produc două devi- 


cai : nS 
w à 0 klo 


Fig. 2.45 Influența lungimii și formei conduc- 
tei de admisiune asupra gradului de umplere. 


eri, în plus, secțiunea 0—0 stran- 
gulează curentul (fig. 2.42). Eli- 
„minarea cotului din galeria de 
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Tabela 2.3 


asupra uesului motorului de turism Dacia 1300 [8] 


Iniluenţa unor factori construetivi 
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Varianta 


*) A — camă asimetrică; S — camă simetrică; **) I —“cameră cu supâpe paralele; Ac — cameră acoperiș; *** v, fig. 16,18, 


da 


A 


Fig. 2.46 Forme ale galeriei de admisiune: 


admisiune (fig. 2.46), cînd se trece dela soluția 4 la soluția b, elimină devierea 
curentului în galerie și permite sporirea turației. Lustruirea interioară a con- 
ductei reduce coeficientul (,, și mărește pe me cu 2...3%.Soluţia e aplicabilă 
pe motoare “speciale. : 

Lungimea conductei de admisiune are influențe distincte asupra umplerii. 
O lungime mare amplifică pierderile prin frecare, čą creşte, m scade. Pe de 
altă parte, o conductă mai lungă are o masă de fluid proaspăt mai mare. 
Influenţa. inerţiei coloanei de gaz se cercetează separat (v. par. 2.1.6). 

„Criteriul adimensional Z. Se reţine din relația (2.86) grupul de termeni 
Vina dry; SLeu și m care se prelucrează ținînd seama de relațiile (1.1), (1.6), 
(2.58) și (2.67%): 


m BaeăreSLie _ (3) ndbli ap 4 Asa. 
Ea sa * : 3 


e n iz Aa na DS 
arca doa 2 Afp 1 
PS ; ed E ee 2.89 
1 (ko) „| D ) Y, Z ( ) 


= 


Se observă că Z este o mărime adimensională care grupează mai mul 
parametri de bază. Dependenţa m,  1/Z propusă în [21] a fost cercetat 
pe un motor monocilindric. Considerat drept un criteriu de similitudin 
poate fi folosit de proiectant (fig. 2.47), dar trebuie avut în vedere că el n 
ilustrează un număr de fenomene (postumplerea, 
curgerea inversă, rezistențele conductelor etc.). 7, 
De aceea, pentru a fi aplicabil a fost prezentat  4e 
împreună. cu rezultatele obţinute în condiţii vari-. 
ate de încercare (Lou şi faze distincte). Din [21] 
rezultă că (uo)sa, redus la diametrul mare al ta- 4 
lerului (d,a) ia frecvent valori cuprinse între g; 
0,28... .0,34. 

Traseul de evacuare are conducte mai lungi 5 a pr S 52 
PA o pu oma ao aa 2 a ellena be 

= = umplere cu criteriul adimen- 
cuare o clapetă care: ċreează'o contrapresiune în > sional Z. 


Eo Pe 


04 
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fi galeria de evacuare (2,5. . . 3,0 daN/cm?), pentru 

Z : a spori lucrul mecanic de pompaj. Dacă moto- 

Asa CRAI rul este antrenat de vehicul el contribuie la 

6 Pai frînarea acestuia. Soluţia este folosită pentru 

autobuze urbane și autocamioane cu frecvență 

12 40° mare de frînare (500..1 000 frînări /100 km, 
8 la deplasare, pe șosele de munte). 


Amortizoarele de zgomot creează rezistențe 
în calea curentului. Amortizorul de zgomot 
produce o creștere a presiunii ppe din care cauză 
crește L, si y,, scade m, şi se înregistrează o 
SEE ET reducere de putere AP,, de aproximativ 1... 
i $ A ...3% pentru fiecare zecime de daN/cm? în. 
Fig. 2.48 Influenţa conductei de plus, Din această cauză este recomandabil să 

admisiune asupra lui pu. a : es : SAR 

se încerce motorul cu și fără amortizor, iar la 
competiţiile de viteză este permisă înlăturarea amortizorului de zgomot. 

Numărul de cilindri ai motorului. La motoarele policilindrice, conductele 
de admisiune și evacuare au inevitabil coturi și lungimi diferite. Încercări 
experimentale cu un motor cu șase cilindri au arătat (fig. 2.48) o creștere a 
coeficientului e, la cilindrii extremi cu conductă mai lungă. 

Încercările cu chiulasa motorului turismului Dacia 1300 au arătat că ci- 
frele de curgere nu sînt reproductibile de la cilindru la cilindru, gradul de dis- 
persie fiind de 20%. Rezultă astfel o umplere neuniformă a cilindrilor. 
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La motoarele policilindrice apare un fenomen specific: interferența, schimbului de gaze 
între cilindri. În figura 2.49 se arată poziționarea pe ciclu a admisiunii pentru un motor cu 
patru cilindri, în concordanță cu ordinea de aprindere. (v. par. 10.8). Pentru fiecare grup de 
doi cilindri care realizează admisiunea succesiv, pe un interval Ag; depinzînd de fazele de 
distribuție, (Aa, = 80*RA, pe figură), are loc o interferență a proceselor, care, în funcție 


Ordinea de aprindere 1-3-4-2 
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Fig. 2.49 Interferenţa admisiunii la motoarele policilindrice. 


:90 5 


- 


de tipul colectorului este sau nu dăunătoare umplerii. La schema a, conducta de admisiune 
este comună („poartă siameză”) pentru fiecare grup de doi cilindri cu supapele învecinate. 
Cînd admisiunea la cilindrul 3 se află spre sfîrşit este necesar aer suplimentar pentru post- 
umplere. În cilindrul 4 admisiunea este la început astfel că p < pa. De pildă, din figura 2.6 
se observă că la 50°RA după pmi, presiunea în cilindru este p = 0,6 daN/cm? (cazul cilin- 
drului 4 în care începe admisiunea); la 50° RA după pme, p=0,83 daN/cm? (cazul cilin- 
drului 3 în care se sfirșeşte admisiunea). Ca, urmare, se creează o diferență, de presiune (Pra — $) 
favorabilă cilindrului 4, care dirijează curentul spre acesta. Întrucît admisiunea, Ja cilindri 
3 şi 4 se face prin „poarta siameză”, cilindrul 4 preia fluidul proaspăt din colector în dauna 
cilindrului 3. Interferenţa admisiunii la, cilindrii 3 și 4 determină un ny mai mic pentru cilindrul 
3, o reducere a puterii efective globale, o funcționare neuniformă a cilindrilor. În mod analog, 
cilindrul 1 reduce efectul de postumplere pentru cilindrul 2. Schema b a conductei de admi- 
siune apare ca o soluție îmbunătăţită pentru eliminarea fenomenului de interferență. Conducta 
are o singură „poartă siameză” pentru cilindrii 2 și 3, la care însă admisiunea nu interfe- 
rează, fiind decalată cu intervalul dintre două aprinderi. Schema b aplicată la MAS mărește 
însă gradul de distribuție neuniformă a combustibilului între cilindrii (v. par. 5.5.3). 

La evacuarea gazelor, căderile de presiune se inversează (P > Pye). Presiunea în galeria, 
de evacuare crește la început repede datorită evacuării libere (fig. 2.50, a și 2.14). Golirea 
cilindrului este eficientă dacă spre finele evacuării, presiunea în galerie este pg, < po, astfel 
că, diferența p — pge > 0 ar permite reducerea cantității de gaze reziduale. Interferenţa eva- 
cuării la cilindri alăturați, inversează condiția arătată. De pildă, cilindrii învecinați 3 şi 4 
realizează succesiv evacuarea. La pme evacuarea liberă din cilindrul 4 mărește presiunea Pg, 
care se transmite prin conductă pînă în poarta supapei cilindrului 3 și împiedică evacuarea 
gazelor de ardere din acesta, În mod analog, cilindrul 2, la începutul evacuării, împiedică, 
refularea gazelor de ardere din cilindrul 3 spre finele evacuării. Această reprezentare a fenomenu- 
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Fıg. 2.50 Interferenţa evacuării la motoàrele policilindrice. 
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Fig. 2.51 Scheme ale conductelor de evacuare. 


lui de interferență a evacuării este în opoziție cu altă reprezentare care susține că gazele 
care trec din cilindrul 4 prin conducta de evacuare, produc un efect de ejecțit datorită vite- 
zelor mari de curgere, uşurînd evacuarea din cilindrul 3. Soluțiile recente de conducte de 
evacuare infirmă ultima reprezentare. Astfel, se caută să se atenueze efectul interferenţei 
evacuării: În acest scop, schema b este înlocuită, de schema, c, la care conductele lungi împie- 
dică propagarea virfului de presiune de Ja un cilindru la altul, în perioada interferenţei evacu- 
ării, Soluţiile din figura 2.51 elimină consecințele fenomenului de interferență; în cazul a toate 
conductele fiind independente, iar în cazul b cilindrii 2 şi 3 cu poartă „siameză” au o con- 
ductă comună, dar evacuarea este decalată, 


2.1.6. FENOMENE DINAMICE ÎN CONDUCTE 


Dacă se elimină simplificarea, că curgerea prin conducte este permanentă 
(W = ct) iar presiunea în cilindru cvasiconstantă în cursele de pompaj, 
se evidențiază două fenomene distincte: fenomenul inerţial și fenomenul 
ondulatoriu. Primul este determinat de inerția coloanei de gaz din conducte, 
următorul, de elasticitatea coloanei de gaz. Cele două fenomene acționează 
simultan, dar, în anumite condiții, unul sau altul este preponderent, ceea .ce 
impune cercetarea lor distinctă. Proiectantul le pune în folosul schimbului de 
gaze în două feluri și anume: 1) spre sfîrşitul procesului de admisiune se 
realizează în poarta supapei de admisiune o creștere de presiune care inten- 
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sifică postumplerea ;- 2) spre sfârșitul pro- 
cesului de evacuare (perioada Aa) se i a 
realizează. în poarta supapei de evacuare n = 3500 rot/min 
o depresiune care ușurează evacuarea ga- 
zelor de ardere sau baleiajul cilindrului. p 
Fenomenul inerţional este determinat 
de deplasarea gazelor. prin conducte cu 
viteze. variabile, generate, în esență, de 
modificarea continuă a ariei orificiului 
oferit de supapă (v. fig. 2.6, b, și 2.14, b). 
Se ‘consideră: coloana de fluid proaspăt | E 


din conducta de admisiune ca. un gaz 
incompresibil. Asupra coloanei de gaz 


P n= 2500roț/min pe 
acționează, la o extremitate presiunea % 


LÈ 


Fără FI 


atmosferică po, iar la cealaltă extremitate, 
în poarta supapei de admisiune, presiunea IN 7 
Pasa, diferită de presiunea pya. Mișcarea - | Sa 
coloanei de gaz este descrisă de ecuația , 
lui Newton: F = ma sau i Cut 
. = ili = 
NP - nd2|4 = Moa dW ldr, (2.90) as, pmi pme Arsy O, 


unde: Asa = Po — $ iepa de a — diametrul Fig. 2.52. Variația presiunii in cilindru, 

conductei de admisiune; Ma- viteza în “uși fără conductă de admisiune, res- 

conductă ; M,a — masa defluid din conducta, ate OEI Og aa ictectainer ional); 
2 ca . 


La începutul admisiunii creşterea dW a este pozitivă, coloana se accele- 
rează, Ppsa < Po, diferența, dintre presiunea ppsa Și presiunea din cilindru pes, 
care produce curgerea, se micșorează, iar umplerea este frînată; spre sfîrșitul 
admisiunii, dWea < 0, Pasa > Po, diferența ppsa— Pen crește, iar umplerea este 
intensificată. În virtutea inerției, coloana exercită o presiune în poarta supa- 
pei de admisiune, în a doua parte a procesului, care intensifică postumplerea 
(de aici termenul: postumplere inerțională). 


Se evaluează Apysq; Presupunînd că W,, scade pînă la anulare de la Wes mag = 120m/s, 
pe jumătate din cursa de admisiune, Ag = 90*RA. Pentru un motor cu n = 5000 rot/min, 
accelerația medie este a = AW „al AT = 6nAWuealAa = 6-5 000 -120/90 = 40 000 m/s?; consi- 
derînd o conductă de admisiune de lungime L = 0,6 m și diametru d, = 35 mm, rezultă 
Mea = 1,29:0,6+x(35-103)2/4 = 750 -107° kg (s-a admis pọ = 1,29 kg/m?) și rezultă Apasa = 
= 750 - 10™8 -40 000/962 -107€ = 31000 N/m? = 3 100 daN/m? = 3 161 mm H,O (v. tab. 9.2). 


Efectul inerțional este ilustrat în figura 2.52 de linia întreruptă. S-ar 
părea că în medie efectul inerțional este nul (a): iniţial, inerția coloanei de 
gaz se opune curgerii, apoi o intensifică, astfel că presiunea în cilindru, în 
momentul as, rămîne invariabilă. Influența turaţiei nu este totuși liniară, 
deoarece ea influențează și starea gazelor din cilindru. Ca urmare, în cazul 
(b), presiunea la as. se diferenţiază. Pentru a evalua efectul inerțional se ac- 
ţionează pe două căi: 1) se determină variaţia de viteză prin intermediul 
metodei care rezolvă sistemul general de ecuaţii diferenţiale al procesului 
de schimbare a gazelor, prin metodele analizei numerice*) (v. cap. 28); 


*) Grünwald, B, şi Gheorghiu, V. Calculul schimbului de gaze la motoarele cu 
ardere internă cu piston. Editat de Institutul politehnic București, 1980. 
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2) se elaborează un criteriu de similitudine pe baza ecuaţiei (2.90), care 
se corelează apoi cu datele experimentale. 


În primul caz, pentru un interval mic « — (a — H), H fiind pasul de inte- 
grare, rezultă i ; 


Aaa) da = (Wala) — Wata — BE, 


iar viteza la un moment dat W,a(«), rezultă din ecuaţia de, continuitate W „= 
= W aâsaļAcas Wea fiind o necunoscută în sistemul de ecuații diferențiale 
(tab. 28.8), care se determină la fiecare pas. În al doilea caz se consideră 
următoarele dependențe: AW,a~W ca = (D]dea)2, We = D25n[30d2,;; Ar = 
= Aa/6n, unde Aa = f(Aa,), adică este o funcţie de durata procesului de ad- 
MISIUNE; Mea™= Po Vea= poLrdia]4; po = Pol RT, iar pentru po = ct, din relaţia 
(2.37) rezultă pọ ~ 1/d,. Se obţine: si a 
202 
Absa ~ bn Vs . 
Aaaa Voa 


f ii numește criteriul de similitudine al efectului inerțional, grupul adimen- 
siona! ; 


oia EE IE (2.91) 


Pentru Vo= 0,32, V,a = 580-1078 m?, L=0,5 m, n=5 000 rot/min, &fp=330 m/s, rezultă 
EI = (0,5? -5 0002/3302) (0,3.1078/580 - 107°) = 29,7. 


Cercetarea experimentală a arătat că dacă se urmăreşte variația lui ņ, față 
de o valoare de referință muy există o dependență An, = ne — no = f(EI), 
care se arată în figura 2.53, a. 


4 KA ; EI | 
05 phl ž 
00; 
-005 i 327 
00 204 
n TR, 4 WE. ES dea 
0 Una y, 
aio 
005, 
d) S Zn 


>f 


A d- i De Ti . 
ID ZA A e sa ERIE 

G d 
Fig. 2.53 Corelaţii caracteristice datorate fenomenelor dinamice din con- 


ducta de admisiune. 
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Se observă că există o valoare optimă EI,» pentru care efectul inerțional 
este maxim. Întrucît EI depinde de turație, nu se poate obţine efectul maxim 
decît la un singur regim de funcţionare. Apoi, EI depinde de L și Vea. La 
un motor cu 8 cilindri în V cu conducte cu L și Vea distincte, pentru 
grupuri de doi cilindri, au rezultat valori distincte ale gradului de umplere, 
valorile extreme fiind 0,77 și 0,86. Diferenţa s-a ameliorat cînd s-au realizat 
conducte egale. Întrucît Appa = f(Aa,), s-a obținut experimental dependența 
din figura 2.53, b, care permite să se evalueze într-o primă aproximație 
dimensiunile conductei de admisiune. 

Efectul ondulatoriu. În cazul unei conducte lungi (fig. 2.53, c), creșterea 
An, cu EI este similară, dar înregistrează perturbații care se pun pe seama 
efectului ondulatoriu, care se suprapune aici peste efectul inerțional. 

Excitația produsă de cilindru la o extremitate a conductei generează 
unde de presiune care se propagă în coloana de gaz cu viteza sunetului. 

În procesul de admisiune, la început, are loc o scădere a presiunii în ci- 
lindru, care produce o depresiune în poarta supapei. Depresiunea se propagă 
în conductă (fluid compresibil sau elastic) cu viteza sunetului aj, = 330 m/s. 
Depresiunea produsă la începutul admisiunii se reflectă la extremitatea con- 
ductei de admisiune cu schimbare de semn și se reîntoarce în poarta supapei 
de admisiune ca o suprapresiune Apysu care intensifică postumplerea (post- 
umplere ondulatorie). La un motor monocilindric se calculează lungimea con- 
ductei L pentru ca o undă de presiune să ajungă la sfîrșitul admisiunii în poarta 
supapei. Durata de propagare a perturbaţici de presiune, dus-întors, este 
= 2 Lja, unde t = Ao/6n, adică 


Aæ: a 
L = Ae [m], (2.92) 
12n 
La un motor cu n = 5 000 rot/min pentru Aa] = 230°RA rezultă L = 230 -330/12 :5 000 = 
=1,26 m; la turația de moment maxim ‘ny = 3000 rot/min, L = 2,1 m. Conducte cu ase- 
menea lungime nu sînt acceptabile pe motoarele de autovehicule. 


Relația (2.92) se corectează, în sensul că Aa < Aa, deoarece: unda de 
depresiune nu se creează instantaneu în momentul deschiderii supapei; unda 
de presiune care se întoarce trebuie să sosească înaintea momentului închi- 
derii supapei de admisiune, pentru a fi eficientă; cilindrul acționează ca un 
rezonator. Astfel, s-a stabilit experimental că Aa = 90...120”RA, ceea ce 
reduce lungimea L la jumătate. Pentru practică s-a propus criteriul adimen- 
sional al efectului ondulatoriu, pe baza relației (2.92) 


EO = Ln|app. (2.93) 


Se observă că el apare în relația (2.91), care se poate scrie EI = EO?(V s| 
Vea). S-a stabilit că se obține un efect maxim pentru umplere dacă EO = 
= 6...7. În acest caz rezultă L = 7.330/3 000 = 0,77 m. La motoarele poli- 
cilindrice ramificațiile conductei de admisiune exercită un efect de rezonanță 
și este necesară o corecție suplimentară. Pentru un motor cu 8 cilindri în V, 
Chrysler a propus o relație care se reduce la (2.92), dar cu Ax = 72 și n = ny. 
Turaţia modifică frecvența excitaţiei coloanei de gaz, de aceea, în unele 
cazuri se obțin pentru y anâmalii de forma indicată în figura 2.53, d. 

În procesul de evacuare, la început, evacuarea liberă produce în poarta. 
supapei de evacuare o. creștere de presiune, un vîrf de presiune care se pro- 
pagă în conductă cu viteza medie de 400...500 m/s, în funcție de tempera- 
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Fig. 2.54 Variația presiunii în conducta de evacuare. 


tura gazelor de evacuare, Presiunea produsă la capătul conductei. de eva- 
cuare se reflectă cu schimbare de semn și se întoarce în poarta supapei ca 
o undă de depresiune. Frecvența fundamentală a unei unde staționare în- 
tr-un tub închis, care simulează conducta, de evacuare, este. fy = ay]4L 
(age — viteza sunetului în gazele de evacuare). Pentru as =.500 m/s şi 
E = 2 m rezultă f, = 63 osc/s. Dacă n = 2 000 rot/min = 33,5 rot/s, rezultă 
că. în o rotație, apar 63/33,5 = 2 osc/rot, ceea ce se confirmă experimental 
(fig. 2.54, a). În acest caz, în pmi sosește o undă de presiune care împiedică. 
evacuarea gazelor de ardere. La turația de 4 000 rot/min rezultă 1 osc/rot 
(fig. 2.54, b), ceea ce produce în pmi, o depresiune, care intensifică evacuarea. 
Pentru a obține unda de depresiune se pune aceeași condiție ca în admisiune 
și se găsește lungimea conductei, folosind relația (2.92). Şi în acest caz sînt 
necesare corecții de forma Ax < Ac, (durata evacuării). Traseul de evacuare 
cuprinde două tronsoane. Primul independent de lungimea L* ; al doilea comun 
pentru mai mulți cilindri (v. fig. 2.51). Pentru lungimea L* s-a găsit prin 
experimentări relația i i 
Li = 8,5 + 1073 Ao,S(D/des)? [m]. (2.94) 

Pentru S= 80 mm, Aa, = 240, D= 65 mm, dee = 40 mm, rezultă: 
Li = 8,5.:.1073 + 240 - 80 : 1072 (65/40)? = 0,43, m. , Experimentări efectuate 
pe un motor cu două conducte (fig. 2.54, c) au arătat că în cazul L* = 250 mm 
se obține o depresiune în pmi, care permite creșterea lui v cu 11% și a 
puterii cu 10%, față de cazul L* = 125 mm. 


'2.1.]. CALCULUL PROCESULUI DE. ADMISIUNE 


Schimbarea gazelor este descrisă. de un sistem de ecuații “diferențiale, 
rezolvabil numai cu 'ajutorul calculatoarelor numerice. Sistemul este tratat 
în capitolul 28. Pentru proiectare este însă nevoie și de o metodă de calcul 
simplă, operativă, care să 'ofere informaţii asupta parametrilor de stare de la 
sfîrșitul admisiunii (p4; Ta). cu scopul de-a se dezvolta calculul termic. Me- 
-toda de calcul se bazează pe următoarele ipoteze fundamentale: 1); în:cursa 
de admisiăne ‘presiunea în cilindru::este constantă. (p = p4): 2) admisiunea 
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începe în pmi, perioada de deschidere simultană a supapelor este nulă; 3) la 
începutul admisiunii în cilindru se află gaze reziduale la presiunea. p, defi- 
nită de rezistențele gazodinamice ale traseului de evacuare; 4) se ia în 
considerare fenomenul de postumplere, deci supapa. de admisiune se închide 
cu întîrziere față de pme; 5) fluidul proaspăt se încălzește în contact cu 
pereţii (conducta, chiulasa, cilindrul, pistonul etc.) ; 6) la sfîrșitul admisiunii în 
cilindru se află un amestec omogen de gaze de ardere și fluid proaspăt; gazele 
reziduale și fluidul proaspăt sînt gaze perfecte, inerte chimic; 7) parametrii 
variabili Asa, Wya» Wsz sa etc. au valori medii. Prin calcul, se determină 
a Pa motor la sfîrșitul cursei de admisiune, în punctul 4 al ciclului 
Va fig: 297,6). i 
Metoda, de calcul se bazează pe ecuaţiile 1...5 (tab. 2.4), definite în acest 

capitol. i 
Tabela 2.4 

Relaţii pentru calculul admisiunii 


Relaţia de calcul*) Numărul de ordine din text 
F 1 

AE E A 2.34 

Po Ta &—1 1l—Ọm+Yr 

D? 180 a 
2 | boa = Po — 0,5: 10™(1 + Ca) para 2 = Ea) wp 2.45 
dâa Ada 
EA 
r ai 2 2 Ra—1 2.54** 
3 Pa = te | 18- 100 22 (2) 2 | sau 
aiy N Esa Ac2S12, 2,54, 2.54* 
TR A 
4 Za = Te a [it am + e AUEN 
1 — Ppu + Yr 9 e— 1 Po 2.70 
Ha =] 
10 Po 
| E e MR, 2,73 | 
E ae dece par DIE ap TIC > 

Po Ta m(e— 1) 

Ponvka(e — 1) (1 — ppu) + Pa 
e | pa = 

Eee i 
7 PonoOh(e — 1) (1 — Ppu) + bo 
D? 180 CER 
Bo — 0,5: 10-51 + Ca) pool aa] Pe 
d, Ada 


ka 


[1-+ Bale v|: 18- 1078 Fa | “e ) ue 


ka—1 
ay Psa AaS, | 


*) Unităţi de măsură : p în daN/cm?; T în K; p în kg/m3; Wp, ap în mjs; n în rot/min ; 
Aga în “RA ; SLsa în m?/l;-D, doa în mm ; dacă se aplică relațiile (2.54) sau (2.54*) se introduce 
USsa în m?°RA, USLsa în m2RAJ. 
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Sistemul de ecuaţii cuprinde 21 parametri. Un grup de opt parametri 
nu depinde de procesele de schimbare a gazelor: Po To kas Atp, £, D, n, Wp; 
un grup de opt parametri se alege pe baza datelor statistice: Ps, IEO te 
Qrus doa]D, SLsas Aaa; un grup de cinci parametri constituie necunoscutele 
sistemului: byas Pas Tas Mo, Yre Sistemul de ecuaţii (1...5) reprezintă un 
sistem algebric transcendent care se rezolvă astfel: din (1) se explicitează 
Ta, se substituie în (4) şi se obţine ecuaţia (6); se substituie Pa din (6) și 
Poa din (2) în (3) care devine ecuaţia (7), cu o singură necunoscută p care nu 
se poate explicita ; ecuaţia se rezolvă grafic, prin încercări, sau pe baza unui 
program de calcul în care se includ și celelalte ecuații (un asemenea program 
permite să se analizeze influența celor 21 de parametri asupra admisiunii și să 
se aleagă apoi soluția corespunzătoare); după determinarea lui m, se revine 
în (6) și se calculează pa, apoi din (2) se calculează pga, din (5) y, și din (1) 
Ta; se obțin informații suplimentare, calculând. viteza. Wa cu relația (2.53) și 
viteza Ya cu (2.44); la calculul mecanismului de distribuție se va impune 
condiţia ca prin profilul camei, mas ȘI doa Să satisfacă, cerințele pentru Asa, 
US SL USLsa precizate aici. i 

În tabela 2.5 s-au concentrat valorile statistice ale parametrilor pentru 
a ușura alegerea lor și verificarea rezultatelor. Cînd sistemul de ecuații (1...5) 
se aplică la motoarele supraalimentate se modifică parametrii inițiali: fo = 
= ps; To = Tei Porp = Psrp. APOi, din cauza baleiajului, ecuaţia (5) nu este 
semnificativă. De aceea y, se alege (y, = 0...0,03) şi se ține seama că în 
ecuaţia (4) sau (2.70), al doilea termen din paranteza dreaptă este YeTaOTo 
(v. rel. 2.69) şi se corectează în consecință. ecuația (6), adică p, se substituie 
cu termenul: ponle — 1),7a]To, care eventual se poate neglija. 


Tabela 2.5 


Valorile parametrilor caracteristici ai procesului de admisiune la motoarele în patru timp 


Parametrul Valoarea Parametrul $ „ Valoarea 
bolbo sau balet 1,05...1;20 | USLsa[m2*RAJI]. 10% 130. ..280 
TIR] 800...1200 | SZaa(m2/1] 5...15 
(i) 1,06...1,15 | Axa[PRA] 220...280 
Bsa 0,4...0,65 | pgaldaN/em?] 0,88...0,93 

Palto admisiune normală, 0,7...0,9 
Ppu 0,08...0,25 
Palbs admisiune forțată 0,88...0,95 
doal D 0,35...0,45 | ZalK] 310...400 
USsa [m2 RA]. 102 50...300 nw 0,7...0,9 
5 Yr — admisiune normală 0,03...0,10 
Er: 
E Yr — admisiune forțată 0,00. ..0,03 
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2.2. SCHIMBAREA GAZELOR LA MOTOARELE ÎN 
DOI TIMPI 


Principiul de realizare. Analiza termodinamică a ciclurilor motoarelor cu ardere internă 
arată că, pentru a menţine la un nivel ridicat performanțele de economicitate și putere, doi 
din cei patru timpi ai unui motor sînt indispensabili: comprimarea prealabilă a încărcăturii 
proaspete (v. par. 3.1), care asigură o valoare ridicată a randamentului termic și destinderea 
gazelor de ardere, care permite obținerea unui lucru mecanic util. Astfel, pentru a se obține 
o putere sporită pe unitatea de cilindree, reducerea numărului de timpi se poate realiza numai 
prin eliminarea curselor de admisiune normală și evacuare forțată. O asemenea soluție devine 
practic posibilă dacă funcția de pompă pe care o îndeplinește pistonul unui motor în patru 
timpi este preluată de o instalație specială de pompaj. În acest scop, motoarele în doi timpi 
sînt prevăzute cu agregate suplimentare, care asigură umplerea forțată a cilindrului. Pentru 
evacuarea, gazelor de ardere și umplerea cilindrului cu gaze proaspete, se afectează, fracțiuni 
din cursele de destindere și comprimare. Evacuarea gazelor de ardere și admisiunea se realizează, 
printr-un șir de fante sau lumini, executate la partea inferioară a cilindrului (fig. 2.55, a), 
ceea ce permite eliminarea distribuției prin supape și simplificarea constructivă a motorului. 

Fluidul proaspăt comprimat într-o suflantă la presiuni p, reduse, de ordinul a 1,3 at, 
ajunge prin luminile de baleiaj în cilindru. Gazele de ardere sînt evacuate din cilindru prin 
luminile de evacuare. În timpul evacuării, presiunea în galeria de evacuare pg, este teoretic 
constantă și mai mică decit presiunea, teoretic constantă, a gazelor proaspete p,. Diferenţa de pre- 
siune p = p, — Pg, face posibilă umplerea forțată a cilindrului. Deschiderea, și închiderea 
luminilor de baleiaj. şi evacuare (lumini de distribuție) sînt controlate de piston, care, îndepli- 
nind o funcție suplimentară, de sertar de distribuție, este supus unor condiții de funcționare 
mai grele decît cele în care lucrează pistonul unui motor în patru timpi. Evacuarea gazelor 
de ardere din cilindru se efectuează, liber şi forţat, în 
ultima etapă prin dislocarea lor de către gazele proaspete, 
prin baleiaj. În condiții teoretice este exclusă amestecarea, 
gazelor de ardere cu fluidul proaspăt, astfel încît se presu- 
pune că acesta din urmă acționează ca un piston. În 
realitate, amestecarea nu poate fi evitată, din cauza di- 
fuziei moleculare şi turbulente. 


Procesul de baleiaj poate avea loc numai dacă, pre- 
siunea în cilindru este cel mult egală cu presiunea flui- 
dului proaspăt p,. Ca și la un motor în patru timpi, și 
la un motor în doi timpi ciclul de funcționare este trun- 
chiat. Întrucît destinderea prelungită a gazelor de ardere 
pînă la presiunea p, nu este posibilă, este necesar ca în 
momentul deschiderii luminilor de baleiaj, DLB (fig. 
2.55, b), presiunea, în cilindru să fie teoretic egală cu 
presiunea, p,. Această condiție se realizează numai dacă, 
deschiderea, luminilor de evacuare (DLE) se produce 
înaintea, deschiderii luminilor de baleiaj; în felul acesta, 
are loc scăparea în exterior a unei cantități de gaze de 
ardere care determină o scădere rapidă a presiunii pînă 
la presiunea p,. În acest scop se prevede o sporire a 
înălțimii luminilor de evacuare H, în raport cu înălțimea 
luminilor de baleiaj H,. 

Evacuarea, liberă a gazelor de ardere determină la 
motorul în doi timpi cu distribuție prin lumini un de- 
zavantaj important. Astfel, după ce pistonul a închis 


Fig. 2.55. Luminile de distribuţie 
(a) şi fazele de distribuţie (b) la 
un motor în doi timpi. 
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luminile de baleiaj, comunicația cilindrului 
cu exteriorul nu se întrerupe (în intervalul 
Bire—firup) deoarece luminile de evacuare 
se închid cu întirziere; aceasta are drept 
consecință scăparea fluidului proaspăt în 
exterior. 

Baleiajul cilindrului. Procesul de eva- 
cuare forțată a gazelor de ardere de către 
fluidul proaspăt nu este cunoscut, în pre- 
zent, în toate amănuntele. Un rol excepțional în evacuarea, forțată, a gazelor de ardere revine 
modului de deplasare a curenților de fluid proaspăt, care trebuie să fie astfel încît să asi- 
gure o dislocare spaţială a gazelor de ardere, să micșoreze la minimum gradul de amestecare 
turbulentă cu gazele de ardere și să prevină scăparea în exterior prin luminile de evacuare 
a fluidului proaspăt. A 

Pentru a urmări deplasarea, curenților în cilindru, au fost efectuate cercetări pe modele 
care permit filmarea, procesului de baleiaj. Au fost imaginate modele de diferite tipuri: plane 
sau spaţiale, statice sau dinamice, cu acțiune continuă sau monociclică. Imaginile obținute 
prin fotografierea, procesului de baleiaj pe un model plan (reprodus schematic în fig. 2.36) 
arată că, inițial, chiar la o deschidere redusă, a ferestrelor de baleiaj și independent de încli- 
narea lor, curentul de fluid proaspăt pătrunde în cilindru paralel cu axa lui și tangent la 
peretele adiacent luminii de baleiaj (a). Apoi, curentul suferă o înclinare față de axa cilin- 
drului (b) dar direcția sa de deplasare este tot către partea, superioară a cilindrului. O deschi- 
dere suplimentară, a luminilor de baleiaj (c) mărește înclinarea curentului de fluid proaspăt, 
care tinde să formeze un vîrtej în partea, superioară a cilindrului. Ultimele secvențe arată 
o divizare a curentului de fluid proaspăt (d); o ramură a lui se deplasează, spre partea supe- 
rioară, a cilindrului și produce un vîrtej în sensul de rotație al acelor ceasornicului; cealaltă 
ramură, de forma unui arc, se îndreaptă către lumina de evacuare, prin care scapă în exterior. 

În prezent, dirijarea, curenților de fluid proaspăt în cilindrul motorului, în vederea spo- 
ririi eficienței proceselor de evacuare și de admisiune forțată, se efectuează în mai multe feluri. 
După traiectoria parcursă de curentul principal de fluid proaspăt în cilindru, se disting două 
tipuri fundamentale de baleiaj: 1) baleiaj în buclă; 2) baleiaj în echicurent. Fiecare tip de 
baleiaj se realizează, la rîndul lui, în mai multe variante. Baleiajul în buclă se realizează la 
motoarele în doi timpi cu distribuție prin lumini, așezate numai la o singură extremitate a 
cilindrului. Denumirea acestui tip de baleiaj vine de la forma, traiectoriei parcursă de curen- 
tul principal de fluid proaspăt. Variantele de baleiaj în buclă sînt grupate în două clase prin- 
cipale, denumite: baleiaj în buclă deschisă și baleiaj în buclă închisă. 

În figura 2.57, a se prezintă un tip de baleiaj cu buclă deschisă. Pentru a mări eficiența 
baleiajului, uneori capul pistonului se profilează adecvat, sub forma unui deflector, care diri- 
jează curentul de fluid proaspăt spre partea superioară a cilindrului și împiedică, totodată, 
scăparea acestuia direct prin luminile de evacuare. Deflectorul introduce însă dificultăți 
la execuția pistonului şi nu permite optimizarea arhitecturii camerei de ardere. Pentru a împie- 
dica, parțial scăparea, fluidului proaspăt direct prin luminile de evacuare, se evită plasarea 
acestora în fața, luminilor de baleiaj (fig. 2.57, a, jos). 

În figura, 2.57, b se prezintă un tip de baleiaj cu buclă închisă. Curentul principal de fluid 
proaspăt este orientat către capul pistonului prin înclinarea luminilor de baleiaj. Datorită pro- 
filului concav al capului pistonului, curentul se ridică pe partea opusă a cilindrului şi se 
întoarce apoi pe aceeași parte a cilindrului pe care se găsesc luminile de baleiaj. O astfel 
de traiectorie a curentului principal este favorabilă împiedicării scăpării de fluid proaspăt 
îm exterior şi prevenirii apariției de pungi de gaze de ardere. 

Principial, sistemul de baleiaj în echicurent se realizează prin deplasarea fluidului proaspăt 
în cilindru numai într-o singură direcție și anume după axa cilindrului. În acest scop, orga- 
neje de distribuție sînt plasate la ambele extremități ale cilindrului, astfel încît printr-o 
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Fig. 2.56. Schematizarea curenților de fluid 
proaspăt în cilindrul motorului în doi timpi. 
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Fig. 2.57. Scheme de baleiaj. 


extremitate se evacuează gazele de ardere, iar prin cealaltă, pătrunde fluidul proaspăt. Bale- 
iajul mixt se numește acel tip de baleiaj în echicurent care se realizează atît prin lumini cît 
și prin supape. De obicei, la partea, inferioară a cilindrului se prevăd luminile de baleiaj (fig. 
2.57,c) așezate pe toată periferia cilindrului (se mărește unghiul secțiune), iar la partea, 
superioară a cilindrului se prevăd supape pentru evacuarea gazelor de ardere, Formarea pungi- 
lor de gaze de ardere este exclusă deoarece fluidul proaspăt străbate succesiv planurile normale 
pe axa cilindrului. Dislocarea gazelor de ardere se realizează treptat, cu un grad redus de ames- 
tecare turbulentă. Gradul de golire a cilindrului de gazele de ardere este foarte ridicat, ajun- 
gînd la valori comparabile cu cele corespunzătoare motoarelor în patru timpi. Întrucît supapa 
este acționată de o camă, legea de ridicare poate fi astfel controlată încât să, permită rea- 
lizarea, unei distribuții asimetrice de evacuare, care asigură condiţia, Birse —birLg <O şi permite 
astfel chiar o supraalimentare a motorului. Tipul de baleiaj menționat poate fi modificat în 
sensul introducerii fluidului proaspăt prin supapă şi evacuării gazelor de ardere prin lumini. 
Soluția nu a dat rezultate, deoarece la deschiderea luminilor de evacuare gazele de ardere 
fierbinți vin în contact cu segmenții și provoacă coxarea sau blocarea lor. Pentru a îmbu- 
nătăți baleiajul cilindrului, dar mai ales pentru a asigura, formarea, eficientă a amestecului 
în timpul procesului de ardere, luminile de baleiaj 
se execută cu axele tangenţiale la o circumferință 
concentrică, cu cilindrul (fig. 2.57, c), ceea ce ge- P 
nerează o mișcare în spirală a încărcăturii proas- 
pete (v. cap. 4). 

Puterea motorului. Începutul procesului de 
comprimare la motoarele în doi timpi corespunde 
momentului în care s-a întrerupt comunicația, 
cilindrului cu exteriorul său, cu alte cuvinte, mo- 
mentului în care luminile de evacuare s-au închis 
(fig. 2.58 — punctul a' — bucla u w a a'u re- 
prezintă o diagramă stilizată de baleiaj, prin ana- 
logie cu diagrama stilizată de pompaj). Pentru B, 
comprimarea-prealabilă a amestecului se utilizează, 
numai o fracțiune din cursa . pistonului, numită, 
cursă utilă, Sp; volumul corespunzător cursei utile 
se numește volumul cursei utile, V sw 

Diagrama ciclului :unui motor în doi timpi, 
care echivalează cu cea a unui motor în patru 


Fig. 2.58.. Ciclul simplificat al unui motor 
în doi timpi. 
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timpi (anumiți indici tehnico-economici ai motorului în doi timpi se raportează în 
repetate rînduri la motoarele în patru timpi), este diagrama raportată E cura utilă, deoarece 
se reproduce în condiții aproape identice cu cea a motorului în patru Hipi În acest caz, E 
formanța, de presiune medie indicată, este practic aceeași, iar cea de presiune soia GEERTS 
este chiar mai bună, deoarece motorul în doi timpi are un randament mecanic mai ridicat, 
lipsind lucrul mecanic de frecare produs în două curse ale pistonului. Dar, Ja, sompaa 
unui motor în doi timpi cu unul în patru timpi indicele principal de comparație se consi- 
deră cilindreea motorului V ş- În acest caz, indicele de presiune medie se modifică dezavan 
tajos la motorul în doi timpi. Dacă se notează cu fi presiunea medie indicată a, zon, motor 
în doi timpi dezvoltată pe cursa utilă a pistonului și cu p; — presiunea medie indicată dezvol- 
tată pe întreaga. cursă, rezultă că lucrul mecanic indicat dezvoltat la o rotație a arborelui 
cotit va fi: 


Li = bi g = PiuVsu Sân Pi = Piu V Sul Vs 


Se numeşte coeficientul cursei utile Cy (sau gradul de utilizare a cursei totale a pistonului) 
raportul 


Cu = Vsus Sau pi = CuPiu 


Se observă că presiunea medie indicată reală p; raportată la întreaga cursă a pistonu- 
lui este numai o fracțiune din presiunea medie pyy care este practic egală în valoare, cu pre- 
siunea, medie indicată a unui motor în patru timpi. Întrucît coeficientul cursei utile variază 
între 0,7 şi 0,85, rezultă că lucrul mecanic indicat pe unitatea de cilindree la motorul în 
doi timpi, este cu 15...30% mai mic decit același indice de performanță al motorului în 
patru timpi. Se deduce că la aceeași turație n, la aceeași cilindree totală iV şi la presiuni 
medii indicate practic egale (Pia = Pip) se obține 


Pas = 20, Pa = (14. - 1,7) Pa 


adică puterea indicată a unui motor în doi timpi este cu numai 40.. „70%, „mai mare decît 
puterea, indicată a unui motor în patru timpi. 

Influența suflantei asupra procesului de baleiaj. Un tip de suflantă utilizată la motoa- 
rele în doi timpi este suflanta cu piston. Aceasta poate fi cu piston comun cu pistonul moto- 
rului sau cu piston independent. à 

La suflantele cu piston comun, pistonul motorului îndeplineşte o funcțiune suplimen- 
tară. În acest scop (fig. 2.59, a) carterul motorului se execută etanș și este prevăzut cu un 


Fig. 2.59. Tipuri de suflante pentru motoarele în doi timpi. 
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orificiu controlat de piston prin care pătrunde fluidul proaspăt. Carterul este de tipul uscat”. 
Admiterea fluidului proaspăt în carter se produce la deplasarea pistonului de la pme la 
pmi; comprimarea lui se produce în cursa de destindere. Asemenea motoare se numesc motoare 
cu baleiaj prin carter. Avantajul principal al baleiajului prin carter îl constituie simplitatea 
constructivă. Dezavantajul principal îl constituie imperfecțiunea, baleiajului. Volumul de fluid 
proaspăt admis în carter este teoretic egal cu cilindreea motorului; în realitate, din cauza 
pierderilor, volumul real este mai mic. La suflantele cu piston se remarcă faptul că presiunea 
de. refulare variază puţin cu turaţia. 

Suflantele cu rotoare profilate (fig. 2.59, b şi c) cu doi sau trei lobi, de tip Roots, respec- 
tiv cu rotor elicoidal se caracterizează prin simplitate constructivă, și durabilitate ridicată ; 
avînd turații mai ridicate, au dimensiuni de gabarit reduse. Se utilizează curent pe motoa- 
rele de putere mică și medie, pentru autovehicule. 

Unele concluzii cu privire la tipurile de baleiaj. Baleiajul mixt în echicurent are o eficiență 
ridicată și cunoaște răspîndire la motoarele mari de autovehicule. Avantajele pe care le pre- 
zintă motorul cu acest tip de baleiai, în comparație cu un motor în patru timpi sînt discu- 
tabile, deoarece baleiajul mixt presupune distribuția prin supape. 

Motoarele cu baleiaj în buclă închisă cu suflantă, datorită eficienței procesului de baleiaj 
și simplităţii constructive, sînt preferate. Experienţa a arătat că tipul de baleiaj în buclă 
închisă poate realiza performanțe identice cu tipul de baleiaj mixt, cînd acesta din urmă 
are o distribuție simetrică. 

Baleiajul în buclă prin carter are o eficiență redusă, dar o mare simplitate constructivă, 
de aceea reprezintă aproape unica, soluție pentru motoarele mici în doi timpi, destinate turis- 
melor de mic litraj, motoretelor. 
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AR E EEE 
PROCESUL DE COMPRIMARE 


3.1. NECESITATEA PROCESULUI DE COM- 
PRIMARE 


Procesul de comprimare îndeplinește trei funcțiuni: 1) sporește randa- 
mentul termic al motoarelor; 2) permite aprinderea combustibilului, fapt 
fundamental pentru MAC.; 3) generează mișcări organizate ale fluidului 
motor în camera de ardere, fapt de primă importanță pentru realizarea tura- 
ţiilor ridicate, caracteristice motoarelor de serie. 

Sporirea randamentului termic prin comprimarea prealabilă a fluidului 
motor a reprezentat acea descoperire hotăritoare care a asigurat începutul 
dezvoltării moderne a motoarelor cu ardere internă. Randamentul redus al 
mașinii cu abur (4...6%) a generat la începutul secolului trecut întreba- 
rea fundamentală: cum se poate construi un motor termic cu un randa- 
ment mai mare? Carnot formulează pentru prima dată răspunsul la 
această întrebare. Pe baza ciclului care-i poartă numele, el exprimă. princi- 
piul fundamental al motorului termic, potrivit căruia randamentul termodi-- 
namic depinde numai de temperaturile surselor de căldură: ne = 1 — To/T ; 
cum. temperatura sursei reci Tọ este limitată la temperatura mediului ambi- 
ant, sporirea randamentului este posibilă numai prin ridicarea temperaturii 
sursei calde 7. 


Primul motor cu ardere internă, construit de Lenoir în anul 1860 funcționa, după 
un ciclu în doi timpi (fig. 3.1.). Amestecul de aer şi gaz de iluminat era aspirat în cilindrul 
motorului în prima, jumătate a cursei pistonului. (evoluția 7 — 2), apoi era aprins prin declan- 
șarea unei scîntei şi ardea teoretic instantaneu (evoluţia 2 — 3) ; în a, doua jumătate a cursei 
pistonului se producea destinderea, gazelor (evoluția 3 — 4), iar a doua cursă a pistonului era. 
destinată evacuării forțate a gazelor. Motorul lui Leonir nu a ajuns un concurent al mașinii 
cu abur, deoarece randamentul lui rămânea sub nivelul acesteia. Cauza principală a randamen- 
tului scăzut o constituia aprinderea amestecului la temperatura, mediului ambiant, astfel încît 
temperaturile maxime din ciclu atingeau un nivel redus. Se pot atinge temperaturi maxime mai 
ridicate ? La, această, întrebare răspunde Beau de Rochas prin ciclul pe care-l imaginează, 
(ciclul cu ardere izocoră) realizat cu succes pentru prima dată de Otto, în 1876 *). Prin ciclul 


*) În anul 1976 s-a sărbătorit 100 de ani de existență a motorului cu aprindere prin 
scînteie. 
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Fig. 3.2.Ciclurile teoretice Beau de Rochas, cu 
ardere la volum constant (a) și Diesel, cu ardere 
la presiune constantă (b). 


Fig. 3.1. Ciclul Lenoir. 


Imi Beau de Rochas se trece de la motorul în doi timpi la motorul în patru timpi. Sporirea nu- 
mărului de timpi a fost necesară pentru a, realiza comprimarea, prealabilă a fluidului proaspăt 
(evoluția a—c, fig. 3.2.) ceea, ce a permis sporirea, temperaturii lui cu cîteva sute de grade 
înainte de declanșarea scînteii. Temperaturile maxime din ciclul ideal ajung la 3000. . .4000*C, 
de cîteva ori mai mari decît acelea realizate de mașina cu abur. 


Ciclul Carnot este alcătuit din două adiabate și două izoterme (tempera- 
turile surselor de căldură sînt presupuse invariabile). Ciclul ideal * al lu i 
Beau de Rochas fig. 3.2, a este alcătuit din două adiabate (a—c și y — u) 
și două izocore (c — y, u — a). Izocora c — y este de temperatură variabilă, 
de aceea pentru simplitatea raționamentelor, temperatura maximă din ciclu 
T, se consideră temperatură reprezentativă a evoluției de ardere, echivalentă 
cu temperatura T a sursei calde din ciclul și formula lui Carnot pentru 
randament. Randamentul ciclului ideal este n = (Qar — Qeo)|Qar, unde Qar 
este căldura primită de fluidul motor prin ardere iar Q. — căldura cedată 
de fluidul motor sursei reci, prin evacuare. Se consideră că în ciclu se arde. 
la volum constant 1 kg de combustibil cu o cantitate de aer ALmin[ kg] ** 
Masa fluidului motor este 1 + MLmilkg] iar căldura degajată este puterea 
calorică inferioară Q; = 41 850 kJ/kg (= 10000 kcal/kg). Căldura Q; ser- 
vește numai la variația energiei interne pe evoluția c — y, adică Q; = AU, = 
= (1 + Min )oo( Tu — Te), de unde rezultă că temperatura maximă în 
ciclu (Dama Ly) este ; 


T maz F Te 55 Q (1 Sig Amin) Co. (3.1) 


*) Ciclul ideal se construieşte pe baza a două clase de ipoteze. O clasă de ipoteze se 
referă Ja fluidul motor care 1) este un gaz perfect (călduri specifice independente de tem- 
peratură) ; 2) are compoziție invariabilă. A doua, clasă de ipoteze se referă la ciclu și anume: 
1) masa fluidului motor este invariabilă pe ciclu, ceea, ce elimină procesele de schimbare 
a gazelor; 2) aportul de căldură de la izvorul cald decurge instantaneu — izocora c—y; 
3) cedarea de căldură către sursa, rece decurge instantaneu — izocora 4—a; 4) comprima- 
rea (a—c) şi destinderea (y—u) sînt adiabate și izentrope. 

**) Spre deosebire de ciclul termodinamic construit pentru 1 kg de fluid motor, ciclul 
pentru 1 kg de combustibil pune în evidență și influența, lui A. 
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Temperatura T, se obţine pe baza legii adiabate T,VE-! = TVE! sau 
T, = Ta(Va|V.)! unde k este exponentul adiabatic (k = c4]c,). Ţinînd 
seama de relația (1.3) rezultă i 
: To= Duel (3.2) 


temperatura T, pentru ciclul ideal fiind Tọ = Te = 273 K. Substituind rela- 
ţia (3.2) în (3.1) rezultă că Tmas creşte cu e ceea ce, potrivit principiului 
al doilea al termodinamicii (gradul de transformare a căldurii în lucru meca- 
nic este cu atît mai înalt cu cît temperatura maximă este mai ridicată), 
trebuie să conducă la un randament superior. În adevăr, m = 1 —QJ0; 
iar Qe este egal cu variația energiei interne pe evoluţia u — 4, Qe = AU na = 
=(1+ALnin)Co (Tu — Ta). Temperatura T, rezultă din legea adiabatei T,VE-1= 
= T, V}, Ta = T, sau, cu relaţiile (3.1) şi (3.2) 


Wii 
Tu = Ta + Qi]( + Min) Coe” (3.3) 


Randamentul termic devine yn; =. 1 — (Ta — Ta)|(Ty— T.) sau cu 
relațiile anterioare i 
n=l— 1, (3.4) 


„Raportul dintre presiunea maximă din ciclu și presiunea la finele com- 
primării se numește raportul de creștere a presiunii, se notează cu m şi este 
T = Pmar! Pe» unde p, pe baza legii adiabate este p, Vë = pa V$, pe = fată. Pe de 
altă parte, pe evoluția izocoră c — y rezultă r = Tmas/T. ; cu relațiile ante- 
rioare se obține i 


Pmaz = Pall ap Q,/(1 T AL min) CsT as]. ek, (3.5) 


În fine, presiunea medie a ciclului ideal este pis = Lia/V s unde Lia = 
= mQiiar Vs = (1 + Main )/o, adică volumul fluidului motor pretins de ar- 
derea a 1 kg combustibil; deci 


Bia = Me Poi (1 + Mmea). (3.6) 


În tabela 3.1 se precizează influența raportului de comprimare asupra 
parametrilor și performanţelor principale ale ciclului * determinate pentru 


Tabela 3.7 
Dependenţa de £ a unor parametri care caracterizează ciclul ideal cu ardere izocoră 


IEEE EEE ERIE ZA IEI E 2351 
a S aRe zi l E iz S 2 
TAK] 482 640 756 851 932 
Ty, [K] 4136 | 4295 | 4411 | 4506 | 4587 
Ta, [K] 2342 | 1830 1592 1446 1343 
EE 60 126 194 264 3% 
mee 8,58 | 6,71 | 5,83 | 5,30 | 4,92 
(pia, [ăaN/em2] 14,5 19,32 | 21,3 23 24 
Eee 0,43 0,57 | 0,64 | 0,68 0,71 
Am (%] 0 32 49 58 65 


*) Valorile din tabela 3.1 sînt de 2. ..3 ori mai mari decît cele reale, drept consecinta 
a ipotezelor cu care se construieşte ciclul ideal. Aici este esențială variația parametrilor 
cu e. 
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a= 1, T, = 273 K, Po = 1 daN/cm?, Lu = 15kg/kg. Concluzia fundamen- 
tală este că m, crește cu e, ceea ce confirmă ideea că n, trebuie să crească 
cu Tmas, O a doua concluzie importantă este că, creșterea lui n; este asimpto- 
tică (cînd e crește cu 4 unități, An, crește cu 32% în intervalul 4...8 și 
cu 7% în intervalul 16...20), din care cauză mărirea lui e este cu deosebire 
interesantă pînă în jurul a 12 unități. A treia concluzie este că prin mărirea 
lui e crește lucrul mecanic specific al ciclului (Pi). A patra concluzie este 
că prin mărirea lui e crește sensibil maz, ceea ce impune mărirea dimensiu- 
nilor organelor motorului sau îmbunătăţirea calității materialelor. O altă 
concluzie importantă pentru practică este că temperatura la finele destin- 
derii, prin urmare și temperatura gazelor de evacuare, scade cu mărirea lui 
e, adică este cu atît mai redusă cu cît gradul de destindere a fluidului motor 
este mai mare. 


Creșterea randamentului termic şi a lucrului mecanic specific cu e explică tendința de 
mărire a lui e la MAS. În primele două decenii ale secolului nostru, la MAS, e era cuprins 
între 3 şi 4 unităţi și era limitat de rezistența materialului. La, începutul deceniului al treilea, 
s-a, încercat o sporire a lui e; drept urmare, a apărut în motor un fenonien nou, necunoscut 
pînă. atunci, care a primit denumirea de detonație (v. par. 5.3.) Fiind extrem de dăunător, el 
constituie principala limitare fizică a lui e la MAS. Cunoștințele obținute despre detonație au 
permis ca pînă la sfîrșitul deceniului al patrulea e să ajungă la 5 și 6 unități. În prezent, da- 
torită, progreselor realizate în cunoașterea și controlul detonaţiei, e a ajuns curent la 8,5... 
...9 unităţi. Este rațională, utilizarea unor rapoarte de comprimare mai ridicate, la MAS, 
știind că n Şi Pasa cresc lent iar P mag se amplifică, mult ? Cercetările au arătat că mărirea lui e 
rămîne încă avantajoasă sub aspect economic, deoarece devine preponderentă acțiunea, exer- 
citată, asupra fenomenelor fizico-chimice ale arderii (v. par. 5.5.3), deși efectul termodinamic 
al temperaturii scade în importanță, 


Aprinderea combustibilului în contact cu aerul cald, comprimat în prea- 
labil, reprezintă ideea fundamentală propusă de Rudolf Diesel în 
anul 1893, pentru un nou tip de motor, motorul care-i poartă numele. Aprin- 
derea este posibilă numai dacă temperatura fluidului motor în momentul 
injecţiei, pentru simplitate temperatura T, la finele comprimării, atinge 
o valoare ridicată impusă de proprietățile combustibilului. Această valoare 
se atinge pentru un raport minim-de comprimare, de aproximativ 12 unități. 
Pentru funcționarea stabilă a MAC-ului, temperatura aerului în momentul 
injecției trebuie să depășească cu 200...300*C temperatura de aprindere. 
Pe de altă parte, aprinderea se desfășoară în timp și durata ei depinde 
tot de T,. Motoarele pentru autovehicule pretind durate reduse de aprindere, 
cu atît mai mici cu cît turatia este mai ridicată. Se sporește temperatura T, 
numai dacă e > 12 (e = 15...23 la motoarele pentru autovehicule). Crește- 
rea lui e conduce la presiuni maxime foarte mari, cu solicitări inaccepta- 
bile pentru piese, dacă arderea decurge instantaneu. Motorul diesel a devenit 
totuși realizabil deoarece principiul de funcţionare include posibilitatea 
limitării presiunii maxime. R. Diesel a imaginat că combustibilul se aprinde 
și arde treptat pe măsură ce este injectat în cilindru, începînd din punctul 
mort interior, ceea, ce face posibil să se conducă arderea la presiune constantă. 
Astfel, noul motor al lui Diesel încorpora nu numai un principiu nou de 
aprindere, dar și un ciclu nou, ciclul cu ardere izobară, care-i poartă numele. 
Ciclul ideal propus de Diesel (fig. 3.2, b) se deosebește de ciclul precedent 
prin aceea că evoluția izocoră cy se transformă în evoluția izobară cy' 


iar Paz = be 
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Principial, randamentul ciclului cu ardere izobară este mai mic decît 
al ciclului cu ardere izocoră, deoarece aportul de căldură sau căldura degajată 
prin ardere serveşte simultan pentru creșterea energiei interne a gazelor 
AU .y și pentru producerea de lucru mecanic L,y. Pentru 1 kg de combustibil 
rezultă Q; = (1 + Min )co( Tyr — Te) + (1 + Min )Pe( Vu — Ve). Știind că 
De(Vy — Ve) = (1 + Munin) R(Ty —T,) şi că 0, + R= cp rezultă Q; = 
(1 la Main )Co( Tar — 1.) sau 


Taar iza Te la Q + Amia) Cp, (3.7) 


Unde Tmas = Ty. În comparație cu ciclul cu ardere izocoră, ciclul cu ardere 
izobară atinge temperaturi maxime mai mici și deci randamente mai reduse 
din două motive: 1) în expresia (3.7) față de (3.1) apare c, = ke, = 1,416, 
datorită arderii izobare; 2) la motorul diesel, principiul de formare a ames- 
tecului și ardere pretinde un exces important de aer, A > 1. De aceea, 
comparația între cele două cicluri se va efectua în condiții distincte, apro- 
piate de cele reale și anume: pentru ciclul cu ardere izocoră se menţine 
aaa a a =1, g pentra ciclul cu ardere izobară se admite A = 1,5. Expre- 
sia randamentului devine n; = 1 — Qe/Qi = 1 — (1 + Main)" Co( Ta — Ta 
(1 F Maia )co( Tor — T.) = 1 — (Ta — Ta)h(Ty — Te). af 

Temperatura T, rezultă din legea adiabatei T, V% -= TV = Ty y VP! 
sau Ty = TV VA(V.IVa)IE-1. Cu notaţiile din figura 3.2,b, T,= Tys (Bal E; 
TylT, = VylV, sau Ty = T, 8p = T, sk”! 87, de unde 


T= T, 3E (3.8) 
iar, pe baza relațiilor (3.7) și (3.2) rezultă 


Sp = 1 + Qull + Mmm) cpTo st. (3.9) 
unde 3 se numeşte raport de destindere prealabilă şi scade cu creșterea lui A. 
Substituind temperaturile în expresia lui m, se obține: 


d si 
-1 k(3,— 1) 


w=1— (3.10) 


relație care arată că s influențează randamentul termic în același mod ca 
în ciclul cu ardere izocoră, dar că efectul lui este micşorat, deoarece d le 
Dacă A creşte de la 1 la 1,5 rezultă o reducere a lui 3, de la 3,93 la 3,0 
pentru e = 16, ceea ce sporește randamentul cu 6,7%. 

$ î n tabela 3.2 se arată dependența de e a principalilor parametri și indici 
ai ciclului cu ardere izobară. Se observă, în primul rînd, că temperatura 
maximă din ciclu este aproximativ 1/2 din Tmaz atinsă în ciclul cu ardere 
izocoră, din care cauză şi randamentul este cu aproximativ 30% mai mic; 
lucrul mecanic specific (p:a) se reduce aproximativ cu 50%, ceea ce se 
explică atit prin efectul randamentului cît și prin efectul excesului de aer 
(relația 3.6, aceeași și pentru ciclul cu ardere izobară). Se reţine, în fine, că 
temperatura T,, deci şi temperatura de evacuare a gazelor este mai mică 
în acest ciclu. Această realitate este însă consecința directă a excesului de 
aer din amestec (A = 1,5). SN i 
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Tabela 3.2 


Dependenţa de £ a unor parametri care caracterizează ciclul ideal cu ardere izobară 


[E 4 | 8 12 16 20 
Parametrul 

Te [XK] 482 S 640 756 851 932 
Ty. [K] 2255 2413 2529 2624 2705 
Tal) — 1772 1496 1335 1225 
lomas = pe [daN/em?] Ta 18,7 33,2 49,8 68,0 
èp — 3,77 3,34 3,08 2,90 
pia[aaN/em?] 2 9,38 | 11,95 | 13,36 | 14,53 
me — 0,40 0,51 0,57 0,62 


Motoarele cu aprindere prin comprimare care echipează autovehiculele 
moderne, Fa A după un ciclu diferit de ciclul Diesel. O schemati- 
zare simplă a arderii (fig. 3.3) duce la un ciclu ideal (ciclul Seiliger), cu ardere 
mixtă, parțial izocoră (c — y), parţial izobară (y — y'). Aceste motoare 
funcţionează după principiul lui Diesel, de aprindere a combustibilului, 
dar nu respectă ciclul ideal propus de el. Astfel se explică cele două denumiri 

e care le poartă: motoare diesel sau motoare cu aprindere prin comprimare. 
n ciclul cu ardere mixtă, se apelează la doi parametri pentru caracteriza- 
rea schematizării, z și 3, care iau valori intermediare: | < Tmizt < Tizocor} 
1 < dp mtat < Šp izobar: Randamentul ciclului cu ardere mixtă are expresia: 


îm e E E OB te za (3.11) 
et (m — 1) + kr(èp — 1) 
care prin particularizare dă relaţiile (3.4) sau (3.10). 


Variația randamentului cu s, comparativ pentru cele trei cicluri se arată 
în figura 3.4 (pentru curbele 2,3 — A = 1,5). Totodată se definesc domeniile 


= 


zd 1 Ardere rocor 
2Ardere izobară 
(BG 3 Ardere mixtă 
(6 [Domeniul 
i Zi MAS-ului 
(56) 
452 
448i 
04 : 
A — 


A G 


pmi pme Y 
Fig. 3.3. Ciclul teoretic al 
MAC-ului cu aprindere prin 
comprimare, cu ardere mixtă. 


Fig. 3.4. Variația randamentului 
cu raportul de comprimare pentru 
ciclurile teoretice : 
1 — ciclul MAS; 2 — ciclul MAC; 3—ci- 
clul diesel. 
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caracteristice fiecărei clase de motoare. MAS-ul tinde să se apropie de 
rapoartele de comprimare ale MAC-ului pentru a funcționa cu n mare, dar 
este limitat de detonație; MAC-ul tinde să se apropie de rapoartele de com- 
primare ale MAS-ului pentru a funcționa CU Paz redus, dar este limitat de 
aprinderea combustibilului. Progresele din ultimele două decenii în cunoaș- 
terea fenomenelor de aprindere și detonație, în domeniul realizărilor tehnice 
privind combustibilul și camera. de ardere, au apropiat mult domeniile celor 
două clase de motoare. 

Diferenţele care se menţin încă arată că atunci cînd se compară cele două 
clase de motoare trebuie să se aibă în vedere că ele funcționează cu rapoarte 
de comprimare diferite, după cicluri diferite, cu coeficienți de dozaj ai 
aerului de ardere diferiți. Ca urmare, un MAS (punctul a) are randamentul 
mai mic decît un MAC (punctul b), deci consumuri specifice: de combustibil 
mai mari, pentru că utilizează un raport de comprimare mai redus, dar va 
fi un motor mai uşor pentru că are cilindreea mai mică (A = 1,0) și atinge 
presiuni maxime mai mici. Dezideratul general rămîne însă în continuare de 
întrepătrundere a celor două domenii pentru a ridica economicitatea MAS-ului 
la nivelul MAC-ului și a reduce masa MAC-ului la nivelul MAS-ului. 

Mişcările fluidului motor, generate în camera de ardere spre sfîrșitul 
procesului de comprimare sînt hotărîtoare pentru reducerea timpului de 
formare a amestecului şi a coeficientului de dozaj A; împreună cu mișcările 
generate în cursa de admisiune ele se tratează în capitolul 4. 


3.2. INVESTIGAŢIA PROCESULUI DE COMPRIMARE 


Diagrama de presiune reprezintă instrumentul principal de investigaţie. 
Cu ajutorul unui receptor de presiune (v. fig. 2.5) se înregistrează variația 
presiunii 4 în cilindru, în funcţie de unghiul « (fig. 3.5, a). 

Prin comprimare, lucrul mecanic efectuat de piston se transformă în 
energia internă a fluidului motor (denumit în această parte a ciclului ames- 
tec inițial, deoarece cuprinde fluidul proaspăt și gazele reziduale). Transfor- 
marea este influențată de două fenomene specifice: 1) pierderea de substanță, 
2) schimbul de căldură. Scăpările de gaze sînt rezultatul imperfecțiunii etan- 
șării segmenților; se evaluează prin măsurarea. presiunii în carter și a debi- 
tului de gaze din carter. Schimbul de căldură este rezultatul contactului 
dintre amestecul inițial (de temperatură T ) cu pereţii, de temperatură medie 
Tp diferită de T. Procesul de comprimare are loc pe 1/2 din cursa de compri- 
mare. Comprimarea începe din momentul ISA (punctul 4') și durează pînă 
la declanșarea arderii care se produce cu avans față de pmi (punctul d) 
(fig. 3.5, a). 

Schimbul de căldură între amestecul inițial și mediul exterior se efec- 
tuează prin pereții cilindrului, chiulasei, capului de piston. Exceptînd regi- 
mul de pornire la rece, la începutul comprimării, amestecul inițial are o tem- 
peratură inferioară temperaturii pereților, de aceea, el primește căldura (Q,)az; 
spre sfîrșitul procesului de comprimare, temperatura amestecului inițial 
devine mai mare decît temperatura T, din care cauză el pierde căldura 
(02 )za. La momentul x (fig. 3.5, b) are loc condiția (Qp)a's = (Qp)za. Pro- 
cesul este aparent adiabatic (20, = 0); nu este adiabatic în sens termodi- 
namic, adică fără schimb de căldură. Sensul și intensitatea schimbului de 


sa 


es 


p D = Sâ mm | 
9 S = 3m - g 
a 00 rot/min 0,>0 
DF BOBI kad 0 
T Î= 0278 al kaf 
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a b 


Fig. 3.5. Variația unor mărimi caracteristice procesului de com- 
primare, în funcție de «(a) și V(b). 


căldură se evaluează prin intermediul. valorilor momentane, ale exponentu- 
lui adiabatic și politropic. Exponentul adiabatic, k = 1 + const./C,(T ), 
(v. rel. 4.61), se micșorează în procesul de comprimare întrucît C, crește cuT 
(fig. 3.5,b). Exponentul adiabatic în comprimare se determină cu urmă- 
toarele relații (cu erori sub 1%) ținînd seama de compoziția fluidului motor * 


— aer: k = 1,434 — T104 (3.13) 
— fluid proaspăt: k = 1,627—64,7-10-97035 + 0,06(A — 1) (3-13%) 


Exponentul politropic momentan se determină din diagrama pla) scriind 
legea, politropei pentru două puncte învecinate 7 și 2 (fig. 3.5, æ ), pentru 
un interval Aa = 1....3°RA, adică pV? = W7, de unde; 


m = le (fap) ne (ViVa): 84) 


Se observă (fig. 3.5, b) că la începutul comprimării m > k, adică 0, > 0; 
la sfîrsitul comprimării m< k adică 0, < 0. Se știe că în evoluțiile de 
comprimare m variază în limitele 0 < m so; evoluţiile în care 0 < m < k, 
au loc cu cedare de căldură; evoluțiile în care k < m<oo au loc cu aport 
de căldură. š 

Schimbul de căldură se evaluează la proiectare, cînd nu se cunosc toate 
particularitățile constructive ale motorului, pe baza exponentului mediu 
politropic al comprimării, m,, definit pe intervalul a — o sau a' — d de relația 


m, = lg (balba )hg (VelVa). (3.15) 


Relaţia (3.15) servește totodată în cercetare pentru culegerea informațiilor 
despre valorile lui m, pe baza diagramei p(x). 

Schimbul de căldură dintre fluidul motor (amestec inițial) și perete, 
în comprimare, se determină pe baza ecuaţiei diferențiale a bilanţului ener- 
getic al fluidului motor 


dQ, = Us + ALIŢI; dQ, = dU; + Ad [kcal], (3.16) 
*) Benzina din fluidul proaspăt s-a echivalat cu octanul. 
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unde Q, este căldura momentană schimbată cu pereţii (negativă, cînd este 
cedată de fluidul motor); U.: — energia internă momentană a amestecului 
inițial; L — lucrul mecanic momentan efectuat de piston (pozitiv, cînd este 
efectuat de fluidul motor). Se admite că amestecul inițial este inert chimic, 
de masă invariabilă. Ecuația diferențială (3.16) se integrează pe evoluţiaa'd ; 
întrucît nu are soluții analitice se apelează la o metodă numerică. În acest 
scop se scrie viteza de variație a mărimilor elementare, prin împărțirea. 
ecuației diferențiale (3.16) cu unghiul elementar da după care se trece la 
diferenţe finite 


A AU A 
Aa alu AL, (3.17) 
Ax ' Aa Ag 

unde Ag reprezintă „pasul” de integrare. Se notează capetele intervalului 
cu a, Și 4; și se alege pasul Au = œ; — a; = 1...3RA. Ştiind că dL = 
= dV se obţine: 


AL/Aa [kJ RA] = 0,1 (bis1 + bi) (1/2) (Viza — Vi)lAa, (3.18) 


unde p este în daN/cm? și V în dmè?(v. Anexa 2). Presiunea p se citește 
pe diagrama experimentală iar V se calculează cu relația (10.10). Variația 
elementară de energie internă este, prin definiție dU; = vaiCoadT, unde 
Var este numărul de kilomoli de amestec inițial, iar Csa — căldura specifică 
reală a amestecului inițial (v. par. 4.5). Diferența de temperatură AT = 
= Tia — T; se determină pe baza ecuației de stare pV = va RT astfel 
că se obține: 


AU Aa [k] PRA] = 0,1 (Cos R) (Pasa Vaza — bV :)/Ax, (3.19) 


unde Coa; și R sînt în kJ/kmolK, p în daN/cm?; V în dm? (v. Anexa 2). 
„Relaţia (3.17) se transcrie și sub forma (7.1*), în care se substituie k 
din (3.13) şi (3.13%). 


Exemplul numeric 3.1. Să se calculeze viteza transferului de căldură în comprimare, la 
motorul cu caracteristicile din figura, 3.5, a. Din diagrama de presiune se citește : p333° = 7,9daN/ 
Jem? ; passe = 8,3 daN/em?. 

R. Cu relaţia (10.10) se calculează Vase = 129,14 -1073 dm? și Vaase = 123,6 -1073 dmă. 
Din relația (3.18) rezultă AZ/A« = 0,1(8,3 + 7,9)(123,6— 129, 14)/2 2 = —2,24 [kJ/ RA] sau 
AL/Aa = —2,24]4,185 = —0,535 kcal/RA. Din ecuaţia de stare (pV = v RT) rezultă tempe- 
ratura Zaase = 8,3 -105 - 123,6 - 1076/8,314 -103 - 19,08 -10-6=— 646 K și Taago= 642 K. Căldura 
specifică reală pentru amestec inițial, la T = 644 K și A = 0,9 este C, = 28,081 k]/kmol K 
(=6,710 kcaljkmolK). Din relația (3.19) rezultă AUJAa = 0,1(28,081/8,314)(8,3-123,6 — 
— 7,9 -129,14)/2 = 0,957 [kJ/ RA] (sau 0,228 kcal/°RA). Viteza unghiulară de transfer este 
AQ,IAa = 0,957 — 2,24 = — 1,283 [KJ/PPRA] = 0,306 [lcal/?RAJ. 


Căldura elementară 'dQ,, schimbată de fluidul motor cu pereții este 


lee rocii (3.20) 


unde Cpa este căldura specifică molară pe o evoluţie de exponent politro- 
pic m. Dacă m, este exponentul mediu politropic, atunci Cpo = Caai(me — 


8 — c. 582 113 


Fig. 3.6. Variația exponenţilor adiabatic și politropic cu 
căldura transferată la perete : = 


a— MAS (e =8); b — MAC (e =17)- 


— Pol(me — 1), iar căldura schimbată pe evoluția a' — d se obține prin 
integrare și este Le: 


9, > VaiCeai( Ta — Tai) (ma — ke) (m. — 1). (3.21) 


Relația (3.21) serveşte fie pentru calculul lui m, fie pentru calculul 
lui Qp. 


Exemplul numeric 3.2. Să se determine exponentul politropic mediu al evoluției de com- 
primare pentru motorul cu caracteristicile arătate în figura 3:5, G, ş , 

R. Prin intermediul relației (3.17) s-a determinat căldura pierdută pe intervalul a d care 
reprezintă — 1,1% din căldura, disponibilă pe ciclu Qaşs. Din diagrama de Asau a se citește 
Pa = 135 daN/cm? (ag: = 240°RA) ; Pa = 10,44 aano (xa = 340°RA). Aplicînd formula 
(10.10) rezultă Va: = 554,2:102 dm; Vg = 111,4:10 dm. Din ecuația de stare a gazelor 
(PY = VRT) rezultă Tr = 1,35 +105 : 554,2+1074[8314-19,08-107% = 472 K; analog Ta = 


= 663 K. Temperatura, medie pe evoluție este T = 567 K pentru care se obţine Cy = 
= 27,08 kJ/kmoiK (fluid proaspăt cu A = 0,9) iar k, = 1 + 8,314/27,08 = Su Din re- 
lația (3.21) "rezultă: me — ke = Am, = — 0,011 + 1,742 - (mp — 1)/19,08 - 10 ot . 
- (663—427) = —0,04 16, de unde m, = 1,3070—0,0416 = 1,265. Dacă se aplică, relația (3.15) 
se obține: m, =1g (10,44/1,35)/lg (554,2[111,4) = 1,275. 


S-a evaluat influența schimbului de căldură, în procente (f%) din căl- 
dura disponibilă Qas, asupra exponentului politropic mediu din compri- 
mare. Ținînd seama că T, = Taehe”!, relația (3.21) se transformă într-o ecua- 
ție transcendentă în me. Ya 
z S-a admis că Qais este căldura disponibilă prin arderea unui kilogram de 
combustibil (la MAS, A = 0,9, iar Qais = 37 749 kJ/kg, arderea fiind incom- 
pletă; la MAC à = 1,5, iar Qais = Q: = 41 850 kJ/kg). Rezultatele sînt arătate 
în figura 3.6. La calculul comprimării se alege adesea k, = 1,41 (pentru aer 
la To = 273°C) sau se alege m prin comparație cu 1,41. Se observă că sim- 
plificarea nu este justificată. La MAS, combustibilul din amestecul inițial 
educe sensibil valoarea medie a exponentului adiabatic k, și prin urmare, 
m, trebuie raportat la el. Pentru = 3%, diferența |m, — ke| = Am, este 
de 0,106 la MAS și de numai 0,0471 la MAC, în primul caz Am, se raportează 
la k, = 1,33 și reprezintă 8%, în al doilea caz, ea se raportează, la Re = 1,378 
şi reprezintă 3,4%. Cînd pierderile de căldură reprezintă 3 y% din Qais pre- 
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siunea şi temperatura la 
finele comprimării scad cu =8 
18% la MAS şi cu 11% 
la MAC (fig. 3.7) ceea 
ce influențează sensibil 
aprinderea combustibilului. } 
La motoarele rapide, în 
regim nominal, tempera- 
tura medie în comprimare 
(v. rel 3.44) este mai mică 
decît temperatura medie a su- 
prafeţelor calde (v. rel. 3.33), 
din care cauză, rezultă frec- = 
vent 0, > 0 sau Am, > 0, pmi Fi pne V pm 
adică 7> ke. Însă, la sar- ; 

cini și turații reduse m, < k, Tig. 3.7. Variația presiunii în cursa de comprimare. 
(v. Exemplul numeric 3.2). 


plaaW/em] 
8 s Å 


put mepiu 


anwa NDN 


20 


b 


pne V 


3.3, INFLUENȚE ASUPRA PROCESULUI DE 
COMPRIMARE 


Turaţia exercită o influență importantă în primul rînd prin factorul timp. 
Ecuația diferențiată de schimb convectiv de căldură este 


dQ, = C,AAT dr (3.22) 


unde C, este coeficientul de convecţie în kJ/m? hK(kcal/m?h*K); A — aria. 
instantanee de schimb de căldură; AT = T — T, — diferenţa dintre tempe- 
ratura momentană a fluidului motor T și temperatura medie a peretelui 7,. 
Diferenţiind relaţia (1.5) se obține dr = da/6n [s] sau dr = da/6 :3 600 7 [h], 
iar (3.22) devine ` 


dQ, = CaAATda/21 600 n (3.23) 
sau, cu valori medii pe intervalul de comprimare 
Q, = A(T — T) Axaa/21 600 n. (3.23 * 


Relația (3.23 *) arată că Q% este proporțional cu Aaa care, la motoarele 
de autovehicule variază în limite restrînse; ea arată explicit că Q, este invers 
proporțional cu turaţia, mărirea turaţiei reduce timpul de contact gaz-perete, 
procesul se apropie de o adiabată, m, k, Dependenţa Q (n) său m(n) 
este mai complexă, deoarece coeficientul de convenţie C, este la rîndul lui 
o funcție de turație și anume crește cu turația (v. par. 3.4), Efectul global 
este de aproximativ Q,~1/n%?. Influenţa lui n este foarte mare cînd se 
trece de la turația de regim nominal (ny) la turaţia de mers în gol sau la tura- 
ţia de pornire (n). În ultimul caz turația scade în raportul 1 :(20...50) 
ceea ce implică pierderile de căldură, aproximativ în raportul (ny/np)”? = 
= (40/1)2 = 2,1. De aceea, valoarea minimă. a turaţiei mn, este limitată. 

Temperatura peretilor (T,) determinată de regimul termic al motorului, 
exercită la rîndul ei o influență complexă. Se observă că T, depinde în pri- 


* Observaţie: în ecuaţia transferului convectiv de căldură (3.23%), 0,> 0 cînd se 
cedează mediului exterior; în ecuația, de bilanț energetic al fluidului motor (3.16), uzual, 
convenţia, este opusă, adică Q,< 0, cînd se cedează mediului exterior. Cînd se operează 
substituția, trebuie să se țină seama de semne. 
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î i i ni ăcirii IE i la moto- 
mul rînd de tipul și nivelul răcirii. Temperatura T, este mai mare 
rul răcit cu es deci Q, scade. Un rol deosebit îl are temperatura T, la 
pornirea motorului rece. Pe timp de iarnă T, coboară sub 0°C; dacă se 
adaugă efectul suplimentar al turației reduse de pornire, Q, creşte în ase- 
menea măsură încît m,—> 1, ceea ce elimină practic efectul de comprimare 
realabilă. Ca urmare, pornirea motorului rece devine dt (mai ales 
la MAC) dacă nu se prevăd măsuri speciale (v. cap. 23). CORAS 
Suprafaja de schimb de căldură, A, amplifică pierderile de căldură, în 
valoare absolută, ceea ce este de înțeles. Dimensional se poate scrie cà 
A~ (VE (mai simplu A ~ Vs). y A 7 A at 
a camerei de ardere intensifică pierderile de căldură prin perete 
atunci cînd generează. mișcări ale fluidului motor, spre finele cursei de com- 
primare. Camerele de ardere care produc mișcări intense creează dificultăți 
suplimentare la pornirea motorului rece. 


3.4. CALCULUL TRANSFERULUI CONVECTIV 
DE CĂLDURĂ 


Schimbul de căldură. cu pereţii se calculează pe baza ecuației diana 
(3.23), care presupune însă cunoașterea coeficientului de convecție. ura 
în prezent mai multe relații pentru calculul coeficientului de cony ecne D} 
dar nici una nu dă satisfacție deplină. Pentru prima dată poetica i le 
convecţie a fost exprimat de W. Nusselt sub forma. relaţiei (1), tabela 3.3, 


Tabela 3.3 
Relaţii pentru coeficientul de convecţie 
` Relaţia 1 E Specificaţii Autorul 
Co = 4, 4(1 + 1,24Wp) YPT E S a 
Ca = 4,14 (2,45 + 0,185 Wr) YV PT (2) = N: R. Brilling 


Ca = 1 Vela VW eID (3) [Motor diesel | A. A. Cirkov 


0,7 730,7 
~ WE ; pa 
Ce = 87 (1 + b) Pa (4) [Motor diesel? G. Sitkei 
0,8 T 0,8 r 
El GR + iesel3 | G. Woschni 
= c] C Cs |-> —pt) 5)|Motor diesel e 
Ce = 460 atl 1Wp+C s5) $ ] K 


Motoare pentru | B. Grünwald 


Ca= 301 (6) | autovehicule 4 


PR". p (LezmeY 
0,546 1052 a 


1 Unităţi de măsură: Ce în kJ/m?h K( :4,185 aia) ; p în daN/em?; T în K; 
w 3 în k]/mh K; o în kg/m? ; mîn Ns/m?;Dînm; a 
we: “h Te ai i 0, era ideea de ein pacii ; b=0,15...0,30 pentru camere 
CSV ; b = 0,25...0,40 pentru camere CSP. $ - E = 

3 C, = 6,18 în cursele de adimisiune şi evacuare; Cı = 2,28 în ‘cursele EE comprimare 
şi destindere; Cp = 3,24: 10-3m/s K pentru camere unitare; C, = 6,22. 10-3m/s K pam 
camerele CSP (C = 0 numai în perioada arderii) ; T, b, V mărimi de stare în pme, la sfirşitu 
cursei de admisiune; Vg= cilindreea, în aceleaşi unități cu V; pt în daN; jcm? este presiunea, 
în cilindrul motorului antrenat la turaţia de funcționare, în cursa de destindere. ii 

4 Pentru We determinat cu relația (3.32 ), rezultă B = 1,9, b= 0,4 (v. Exemplu 
numeric 3.3); Le Lepme în m, din relația (3.31). 
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valabilă pentru un gaz în nemișcare conținut într-un vas închis. În cilindrul 
motorului există însă mișcări intense, organizate sau (şi) turbulente. În acest 
caz, C, este invers proporțional cu temperatura, ceea ce pune în evidență 
anomalia formulei lui Nusselt sau a formulelor de tip Nusselt (relația 2). 
O soluţie a problemei a fost propusă în 1962 [2], [10], adoptîndu-se o relaţie 
de forma Nu==c(Re)*(Pr)”(Nu, Re, Pr criteriile lui Nusselt, respectiv Reynolds 
și Prandtl) utilizată în general pentru transferul. de căldură prin convecție 
la curgerea turbulentă a unui fluid prin conductă. Știind că Nu = C,L/A 
iar Re = WLjy rezultă * 


C, = clape) a i-a, (3.24) 


unde à este conductibilitatea gazului, v — viscozitatea cinematică, L, — 
lungimea. caracteristică. Un grup de încercări a arătat ulterior că x = 0,8, 
deci este apropiat sau egal cu, valoarea stabilită pentru conducte. La apli- 
carea relației (3.24) în cilindrul motorului se întîmpină dificultăți privind: 
1) precizarea constantei de proporționalitate c; 2) precizarea vitezei carac- 
teristice W ; 3) precizarea lungimii caracteristice L,. Autorul a evidențiat și 
o a patra dificultate: relația (3.24) dă satisfacție pentru regimul stabilizat 
de curgere din conductă; se știe însă că în regim nestabilizat, la intrarea 
fluidului în conductă, relația (3.24) se înmulțește cu un factor de corecție. 
Așadar, 4) precizarea factorului de instabilitate pentru relația (3.24). 


Aplicarea relaţiei (3.24) la cilindrul unui motor, în forma cea mai simplă, s-a făcut iden- 
tificînd : 1) viteza caracteristică W cu viteza medie a pistonului Wp; 2) lungimea caracteristică 
L, cu alezajul D (analogia dintre diametrul conductei și diametrul cilindrului — relațiile 3,4,5, 
tab. 3.3). Pentru constanta c se propun valori diferite, în funcție de tipul motorului, ceea ce 
arată că la confruntarea relației (3.24) cu experiența nu se obține o coincidență satisfăcătoare 
şi este necesară, de fiecare dată, o altă corecție. O anomalie suplimentară, a apărut la aplicarea 
relaţiei (3.24) în comprimare și destindere. Dacă în destindere se obțin rezultate apropiate de 
experiență, în comprimare discrepanța este enormă (de exemplu, Qpac determinat experimen- 
tal pentru un motor — v. fig. 3,5, a — era de 2% din Qg;ş ; cu relațiile 3,4,5**, tab. 3. 3 se obține 
0,12%, adică de 16,6 ori mai puțin [7]). 


Dificultățile provin din modul în care se face analogia între cilindrul 
motorului și conductă [1]. Diferenţele fundamentale între cele două sisteme 
sînt determinate de 1) modul în care se organizează turbulența în cilindru; 
2) geometria. variabilă a cilindrului; 3) regimul nepermanent de transfer 
de căldură (amortizarea mișcărilor induse în cilindru). Prezenţa în cilindrul 
motorului a unor pulsaţii turbulente de intensitate ridicată, evidenţiate în 
parte în ultimii ani prin măsurători directe, dă procesului de schimb de 
căldură prin convecție din cilindrul motorului caracterul unui proces de trans- 
fer turbulent. Se consideră că schimbul de căldură din cilindru este identic 


cu cel din conductă cînd intensitatea și scara pulsaţiilor turbulente în cele 
două sisteme este aceeași. 


* Pr = vja — a fiind coeficientul de difuzibilitate termică, adică a = A/c, plm 2/5) ; 
rezultă Pr = mc|A. Pentru gaze biatomice Pr = 0,72, pentru gaze triatomice Pr =0,8 
şi este practic independent de temperatură. Întrucît y ~0,25...0,33 rezultă (Pr)Y œ 1 
şi se elimină din relația (3.24). i 

** În relația (5) al doilea: termen din paranteza dreaptă reprezintă un termen cu 
caracter formal, de tip empiric, care ilustrează influența arderii asupra, coeficientului C, 
variază în cursa, de destindere şi reprezintă, în medie 30. . „60% din valoarea primului 
termen (C,Wp). 
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Sursa principală de turbulență din cilindru este mișcarea gazului prin orificiul oferit 
de supapa de admisiune (v. par. 4.3.2). Deci intensitatea turbulenței generată în cursa, a ad- 
misiune este proporțională, cu viteza W,g. Relaţiile criteriale din conducte nu Sea Sei în 
funcţie de intensitatea turbulenței, de aceea nici aplicarea lor în motor nu poate fi făcută, ca 
atare. Astfel, viteza echivalentă W, a mișcărilor din cilindru se determină în ipoteza că, porga 
cinetică a acestor mișcări este aceeași cu energia cinetică a mișcărilor induse, adică me ]2 = 
=> my W2]2, când există k surse de mișcare. În forma cea mai simplă k = 1, iar MypWe [2 = Ba 
unde Ea este energia cinetic medie a fluidului proaspăt (mp), indusă în cilindru în cursa îs 
admisiune. Energia, cinetică E a se determină simplu dacă se admite : 1) că fluidul proaspăt 
curge prin orificiul oferit de supapă cu o viteză medic W,ą (definită de una din relaţiile 2.55, 
2.55, 2.55*) ; 2) că ea se amortizează parțial pînă la închiderea supapei de admisiune, momentul 
@æzga pe ciclu. Se notează cu rą factorul mediu de secera a aa prin efect da amortizare 
în procesul de admisiune și se obține E, = mpi aW2a)]2, care definește o viteză medie ochi 
valentă Wea în cursa de admisiune Wea = TaWsa. După închiderea supapei „de admisiune, 
presupunînd că nu mai intervin alte surse de mișcare, viteza echivalentă devine W, =1Wea 
7 fiind factorul momentan de reducere a vitezei pentru restul ciclului. 


Dacă analogia este condusă corect se poate adopta, integral formula de 
transfer din conducte. Această idee a fost dezvoltată de autor. Folosind 
relaţia, generală de transfer de căldură. prin conducte 


"Nu = 0,023 (Res, (3.25) 


se elimină problema coeficientului de proporționalitate (c = 0,023). Apoi 
relaţia (3.25) se corectează cu un factor de instabilitate și se obține 


(3.26) 


Se stie că An T?-n ~ T° (m — viscozitatea dinamică), v = nje sau v~ 
~ Tejp. Din [5] rezultă, pentru un interval de 2000 K: 


A [ie] ab] = 130-10-57% [ :4,185 kcal/mhK], (3.27) 
h [daNs/m?] = 5,87 -10-870%2 [ :0,981 kgfs/m?], (3.28) 
v [m2/s] = 1,69 +10-977%62/p, (3.29) 


unde $ este în daN/cm? (:0,981 kgt/cm?). Ca urmare relația (3.26) devine 


0,3ŢV 0,8 3 E 
Ck]]m?hK) = 311 La fial :4,185 kcal/m?h°K], (3.30) 
; b 


unde $ este în daN/cm?, T în K, L, în m, W, în mjs. TIET 

Când se face analogia dintre cilindru și conductă se admite curent (v. rel. 
3, 4, 5, tab. 3.3) L, = D, ceea ce rezultă din calculul diametrului echiva- 
lent al unei conducte: De = 44/P (A — aria secțiunii transversale; P= 
perimetrul udat), adică Des = 4(1D2/4)/aD = D = Le Totuși cilindrul mmi 
motor se deosebește de o conductă prin aceea că are o geometrie variabilă, 
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care rezultă prin deplasarea pistonului. Rezultă că, în fiecare moment, cilin- 
drul trebuie asemănat cu o conductă cu alte particularități geometrice, adică 
o conductă cu un alt diametru echivalent or, egalitatea L, = D nu satis- 
face această cerință. De aceea, autorul a propus, pentru calculul lungimii L, 
să se înlocuiască aria secțiunii transversale a cilindrului, cu aria secțiunii 
longitudinale. În cazul general al camerei de ardere cu cupă în piston sau 
chiulasă, lungimea caracteristică devine (v. fig. 10.4): 


DI + Ddu 2 l+ Sh, 
2D + 2 + 2h, 1+ (+ h) /D 


e 


(3,31) 


unde } este precizat de relația (10.19). Cînd nu există cupă, 3 = 0, iar L, = 
= 2]](1 + 2/D). Din relaţia. (3.31) rezultă că L, variază pe ciclu, scade la 
apropierea pistonului de pmi. Într-un anumit sens, lungimea caracteristică 
se poate interpreta ca o mărime determinantă pentru scara maximă a turbu- 
lenţei. În motorul cu ardere internă, scara turbulenței se micșorează. inevi- 
tabil, odată cu apropierea pistonului de chiulasă, iar L, trebuie să urmă- 
rească această modificare, ceea ce se obține prin relația propusă. 

La întrebarea: în ce măsură viteza W, este mai reprezentativă decît 
viteza Wp? se răspunde că viteza W, este legată direct de sursa care gene- 
rează turbulența, deci de particularităţile constructive ale organelor de dis- 
tribuţie, de pierderi; în plus W, diferă de Ws, prin factorul de amortizare, 
variabil pe ciclu, ceea ce diferențiază principial condiția W, = 7(faW sa) de 
condiţia uzuală W, = Wp. Apoi, trebuie adăugat că prin intermediul vitezei 
W., devine posibilă introducerea surselor suplimentare de mișcare din jurul 
pmi, W,=((2/m;,) + ZmWW2]2)05. Întrucît în relația (2.55%), Wea ~n, rezultă 
că C, ~ nè, ceea ce justifică observaţia din paragraful precedent privind 
influența lui # asupra lui Q, 

Pe baza măsurărilor efectuate într-un recipient cilindric în care s-a indus 
turbulență, s-a stabilit relația dintre lungimea caracteristică L, și lungimea 
Kolmogorov l,(v. par. 4.3.2.): L,[l; =1,73 (Re)%7. Relaţia a fost dezvoltată 
de autor [3] pentru cilindrul motorului şi a condus la o expresie generală 
pentru factorul de amortizare a a mișcării turbulente, W = Wo/a, Wọ fiind 
viteza la un moment inițial Tọ sau &ọ. Inversul lui æ reprezintă factorul de 
reducere a vitezei W = 7Wy, definit de ecuația 


0,5 


ewa) ) (3.32) 


— 0,2 
a Qo h Azi 


=({1+18— 
d ( îi 6n Lia 


care este o ecuaţie transcedentă în 7, rezolvabilă prin metodele analizei 
numerice. Cînd se aplică ecuaţia (3.32) în calculul „pas cu pas” al transfe- 
rului de căldură pe ciclu se obține o simplificare, dacă la sfîrșitul fiecărui 
pas de calcul se introduce în membrul drept valoarea lui 7 de la sfârșitul 
pasului precedent. Cînd pasul de calcul este de 1...2°RA, eroarea este 
neînsemnată, deoarece 7 se modifică în limitele a 1...3%. 

Calculul vitezei echivalente și implicit a factorului de reducere a vitezei 
se efectuează pe intervale de timp care corespund duratei celor cinci pro- 
cese caracteristice ale ciclului. 

În procesul de admisiune, fluidul curge cu viteza medie Wa, iar facto- 
rul mediu de reducere a vitezei” reprezintă media aritmetică dintre o valoare 
inițială 7, determinată în momentul declanșării curgerii fluidului proaspăt, care, 
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pentru simplitate, se alege cînd pistonul este la pmi (2 = ORA, æ — ap = 
= 0, deci 7, = 1), și o valoare finală yrsa, care corespunde momentului de 
închidere a supapei de admisiunea arsa, adică 


Fa = 0,5(1 + 54). 


Cînd momentul curent este departe de origine, ceea ce corespunde cazu- 
lui în discuție (arsa > %o), în membrul drept al ecuației (3.32) primul termen 
al sumei, adică unitatea, este neglijabil în raport cu al doilea. Astfel, ecua- 
ţia (3.32) devine o ecuație algebrică în 7 şi se obține 


2 __ N —0,857 
Tisa = (3 „Isa, a Wes) ; (68.32 *) 
n De 


iar viteza, echivalentă în procesul de admisiune devine o mărime medie 
We = W ea = TaW sa: ; PI PAIP f E 
În procesul de comprimare, datele inițiale ale mișcării sînt: viteza W,, 
și originea timpului arsa; ecuaţia. factorului de reducere a vitezei în compri- 
mare ia forma i 
0,2 —0,5 
o — d, y — , 
T= (i TEA A OW oa) e 
12 
n L 


iar viteza echivalentă este W, = rW a. 

În procesul de ardere, se consideră o nouă origine a timpului «a — momen- 
tul declanșării arderii rapide (v. par. 5.1, 6.1); viteza inițială este viteza 
echivalentă de la sfîrşitul procesului de comprimare W,,, iar viteza echi- 
valentă curentă este W, = rW, Se procedează în mod analog pe destindere 
și evacuare. 4 

Calculul vitezei echivalente pe intervale este justificat de faptul că se 
întemeiază. pe analogia dintre cilindrul motorului și recipientul cilindric 
care a. servit pentru determinarea experimentală a gradului de amortizare 
a mișcării. În recipient procesul realizează un anumit tip de instabilitate. 
În cilindru, condiţiile în care are loc mișcarea se modifică de la un proces 
la altul, de aceea, un anumit tip de instabilitate se menţine pe un interval 
redus de timp, în raport cu originea fiecărui proces. 

Corecţia de instabilitate i-a fost sugerată autorului de fenomenul. transfe- 


` rului nestaționar de căldură care apare la intrarea unui fluid într-o conductă. 


şi care se menține pe o lungime / de pînă la 50 ori diametrul d al conductei. 
Se constată experimental că C, este invers proporţional cu raportul l/d. 
Cînd pistonul este la pme cilindrul unui motor se aseamănă cu o conductă 
cu raportul //d = 1, dar, cînd pistonul este la pmi, cilindrul se aseamănă. 
cu partea din conductă pentru care l/d < 1. Corectia lui C, în conducte fiind 
de tipul (/4)* s-a căutat o dependență asemănătoare și pentru cilindrul 
motorului. În acest scop s-a definit factorul de instabilitate prin raportul 
a două dimensiuni specifice cilindrului, care ilustrează schimbarea geome- 
triei, prin asemănarea. cu o conductă și anume: 


fi INES B (Loom Le)” 


unde L.pme este lungimea caracteristică în pme, iar L, este lungimea carac- 
teristică momentană. Se observă că la pme, Le = Legme: iar fin = B, asemenea 
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conductei pentru = d. Pe măsură ce L, scade, mișcarea se dezorganizează, 
cu deosebire în stratul limită iar coeficientul de convecţie se amplifică. 
Cînd se substituie factorul de instabilitate în relația (3.30) se obţine în final, 
pentru coeficientul de convecţie relaţia (6), tabela 3.3. 


Exemplul numeric 3,3, Să, se determine coeficientul de convecție Ce pentru un MAS cu 
D= 75mm S= 68mm e = 9, n =5 500 rot/min, Wp = 12,46 m/s, în momentul declanșării 
arderii ua = 340°RA (og = 0,325) şi în momentul 4 = 435*RA (oa = 1,13) cînd presiunea 
în cilindru este aceeași, adică Ps4 = Pas = 10 daN/cm?. Se cunoaște Tyo = 640 K; Taas = 
= 2000 K. Viteza medie în poarta supapei de admisiune este Wea = 176m/s; asa = 
= 240° RA (oq = 1,844). Arderea se încheie în momentul a; = 400°RA. Temperatura și pre- 
siunea în momentele &rsa, a sînt: Trsa = 440 K; Te = 2300K; prsa = 1,28 daN/cm?; 
$t = 21 daN/cm?, Pistonul şi chiulasa sînt plate, mișcarea este generată numai în cursa de 
admisiune. 

R. Din relația (10.17) rezultă Z4 = 0,5-68 - 1,844 = 62,7 mm ; în mod similar la = 11mm; 
Loo = 18,2 mm; hgs = 38,4 mm; lpme = 76,5 mm. Din relația (3.31) rezultă: Lewo = 2 +62,7/ 
I(1+ 62,7/75) = 68,3 mm; în mod similar Les = 19,2 mm; Lego = 29,3 mm; Leags = 
= 50,8 mm; Lepme = 75,7 mm. Din relația (3.29) rezultă: və = 1,69 -1078 +4401:62/1,28 = 
= 25,3 -10° m?/s; în mod similar vy = 5,94 -1076 m?/s ; Vaop = 22,47 -1078 m?/s; vas = 37,6: 
-1076 m2/s, Se calculează : yrsa = (3(240/5 500) (25,3 - 10-6)0;2 - 176%8/(68,3 - 1073)+3) -0357 = 0,32; 
Ta = (1 + 0,32)/2 = 0,66; Wes = 0,66:176 = 116 m/s; Yaso = [1+ (3(340 — 240)/5 500): 
*(5,94 -1076)02 - (7449 - 116)93/(19,2-10-3)2]-05 = 0,3; Wego = 0,3:116 = 34,8 m/s; t = 
= [1 + (3(400 — 340)/5 500) -(22,47 - 1078)%? - (7409 *34,8)™8/ (29,3 - 1073)L2]J705 = 0,52; W esoo = 
= 0,52 -34,8 = 18,1 m/s; f5 = [1+ (3(435 — 400)/5 500) (37,6 - 10-6)02 "(rass * 18, 1)%:3/ (50,8 + 
*10-3)12]-05= 0,76; Wass = 0,76 -18,1 = 13,75 m/s. 

Se aplică relația (6) tabela 3.3 pentru coeficientul de convecţie : Cego = 311- 10%8 34,808. 
*1,9(75,7 19,2)™4/6400%548/( 19,2 - 10-3)0:2 = 7 149 KJ/m?hK (= 1708 kcal/mh°K); Cess = 311: 
* 1098 - 16,56%8 -1,9(75,7/50,8)9:4/2 000%546/(50,8 -10-3)2 = 1 182 k]/m?hK (= 282 kcal/m?h°K) 
Se observă că raportul Ceg40/Cesss = 6,04 ceea, ce se apropie de datele experimentale. 

Se aplică relația lui Sitkei: Cesp = 87 + 10%? - 12,460:7/64002(75 + 1073)%3 = 1 523 kJ/m?hK 
(= 364 kcal/m?h°K) ; Cogs = 1212 kJ/m?h°K (= 289 kcal/m?h°K)s Cesaol Ceass = 1,25. 

Se aplică relația lui Woschni și se găsește : Cega = 2 307 k]/m?hK (= 551 kcal/m?h°K) ; 
Cosa = 1261k]/m*nK(= 301 kcal/m?h°K). Cesto/Cesss = 1,83, ceea, ce reprezintă, de 7...8 ori 
mai puțin decit arată datele experimentale în MAS. 


La calculul transferului de căldură evaluarea temperaturii medii a pere- 
ţilor se face cu o precizie redusă, din cauza diferenţelor mari de temperatură 
dintre diferitele organe (v. fig. 2.12).0 evaluare mai exactă se face diferen- 
a produsul dintre arie și diferență de temperatură din relația (3.23) 
astfel: 


AAT = ZA, AT, = AT — T.) + 4T — T) + AsalT — Poa) + 


A (3.33) 
+ Ase(T — Tse) + AalT — Tau) 


unde indicii c, p, SA, SE, ch, se referă la cilindru, respectiv piston, tale- 
rul supapei de admisiune, talerul supapei de evacuare, chiulasă; temperatu- 
rile 7, T, etc. din figura 2.12 sînt reprezentative pentru calcul. 
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3.5. CALCULUL PROCESULUI DE COMPRIMARE 


Calculul procesului de comprimare are ca scop determinarea stării momen- 
tane a fluidului motor din cilindru (presiunea p, temperatura T) și cu deo- 
sebire a stării amestecului inițial în momentul declanșării scînteii sau injec- 
tiei — punctul c' — în momentul declanșării arderii — punctul d — sau la 
finele cursei de comprimare — punctul c — (v. fig. 3.5). 

Pentru calculul stării momentane se apelează la ecuaţia diferenţială a 
bilanţului energetic (3.16) în care se substituie dQ, din relația (3.23); dU = 
= vaCadT ; dL =0,1 pdV = 0,1:0,5V spada (v. rel. 10.12), se împarte ecua- 
ţia cu unghiul elementar pentru a o face accesibilă calculului numeric și se 
obține: 


(AT d) vai Coa(k]PRA] = — 0,05Vspâa — CAATRI 600 n (3.34) 


Ecuația este aplicabilă cînd se cunosc parametrii constructivi ai cilindru- 
lui: cilindreea V, aria momentană A, caracteristicile sistemului de distri- 
buție (SLsa Aa, etc.) incluse în expresia lui C,, adică după faza de ante- 
proiectare. Ecuația diferențială cuprinde două necunoscute p, T ţinînd 
seama și de dependenţele C,„(T), C,(p, T). Se elimină p, pe baza ecuaţiei 
de stare p = 10v RTV = 10v,RT/0,5Vs(v. Anexa 2, și rel. 10.10) și se 
obține 


dT Jda = — 8,314(54l04) (TICa) — BCA AT,/Cra (3.35) 


unde B, = 1/21 600 nva. În paragraful 4.5 se precizează C,. Numărul de 
kilomoli de amestec inițial rezultă pe baza relaţiilor din capitolul 2: 


LL) + Var = vi la Yr) == Vorona F Y) = 
© o (836) 
= 0,1 V sto(1 + Yr)/8,314 To 


relațiile (3.35) şi (3.36) fiind scrise pentru p în daN/cm?, Vs în dm?, T în K. 
Pentru motorul turismului Dacia 1 300 se obține aproximativ va, = 0,1 -1 - 
-0,325 -0,82(1 + 0,08)/8,314 -293 = 11,81 :10”6 kmoli/ciclu. 
Ecuația (3.35) se scrie sub forma 


dT]da = P(e, T), ` (3.37) 


unde T(a, T) este membrul drept al ecuaţiei (3.35). Integrarea se face prin 
metoda Runge-Kutta de ordinul IV, alegînd pasul de integrare Aa = 1... 
... IRA. Notînd cu indicele ş, valorile la începutul intervalului și cu indicele 
i+ 1, valorile la finele intervalului se obține 


ai a RE LOR RK be Ko, (3.38) 
unde 
Kı = AT («p T); Ka = Aal (œ, + Aa/2, Ti + K,2); 
K = Aal (œ; + A/2, T, + Ka2); K= Aal (a, + Ae, T,+ D 
(3.39) 
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Ecuația (3.35) se programează pe calculator. Cunoscînd pe Ti. se deter- 
mină isa din ecuația de stare. 

La calculul de proiectare, parametrii de stare în punctele c sau d se 
determină pe baza ecuației politropei: 


Pe = pase (3.440); Te = Tae" (3.40 *) 


sau paVa®= paV"*, de unde pa = pal Val Va)". Din relația (1.4*) rezultă V, = 
= V |(e — 1), iar din relația (10.10) Va = 0,5 Vsoaa, deci 


Pa = Pal?el(e — 1) oaa" (3.41); Ta = Ta (2e](e—1) Sual”. (3.41*) 


Întrucît œg — 360° < 40°RA, este mai comodă relația (10.15) pentru 
volume: Va = Vl + a(e — 1) :1074(a4 — 360)2). Atunci Va| Va = (Val V.) 
{V.| Va), de unde 


Pa = baete[(1 + afe — 1) 104, — 360)2pe, (3.42) 
Ta = Tache + ale — 1) -10-4(ag — 360)2]e-. (3.42 *) 


De obicei se aleg valorile lui 7, sau Am, (me = k, + Am,) pe baza datelor 
statistice. Autorul consideră că este mai convenabil să se aleagă valoarea 
căldurii schimbate cu peretele în funcție de căldura disponibilă pe ciclu. 
Întrucît calculele de ardere se efectuează pentru r, = 1 kg, căldura schim- 
bată cu pereții în comprimare reprezintă o fracțiune f, din Q, adică Q, = 
= (4,1100), unde fs = — 1... + 3%. În relația (3.21) se substituie Coa; 
din (4.61), adică Ca; = 8,314/(k, — 1) [kJ/kmol K] și se obține o ecuație 
în me 


aaee e Q» s (3.43) 
(m cz 1) (ke E 1) Vai( Tao zi Ba) 


unde vap pentru 1 kg combustibil este definit de relația (4.57, a), iar k, 
se calculează cu relația (3.13) sau (3.13*), pentru temperatura medie. Intru- 
cît temperatura variază exponențial, temperatura medie se determină cu 
relația de definiție 


R, rw, 
pp 


c 


unde T = T,(V,/V)”—-!. Efectuînd calculele și simplificările adecvate se 


obține : 
e e l | (3.44) 
(e = 1) (2 — m) cine 
Ecuațiile (3.43), (3.44), (3.40), (3.13) sau (3.13*) reprezintă un sistem 
transcendent care se rezolvă prin 2—3 încercări succesive sau prin una din 
metodele analizei numerice, care se programează pe un calculator. 


Exemplul numeric 3.4. Să se determine exponentul politropic pentru un MAS cu e = 9, 
ştiind, că funcționează cu A = 0,9. Se dă yr = 0,06; Ta = 340 K; fe. + 15%; Q= 
= 43 942 kJ/kg; Lmin = 0,507 kmol/kg. Se consideră. evoluția a—c. 

R. Se alege m, = 1,36. Rezultă: T, = 340:91:36-1 = 750 K. Din relația (3.44) rezultă, 
T = 340-91(9— 1) / (2 — 1,36) (1— 1/97136) = 451K. Se aplică (3.13%); ke = 1,627 — 
— 64,7 -1073 -45125 4- 0,06 (0,9— 1) = 1,323. Se calculează Qp = 0,015+43942 = 659 kJ/kg. 
Din relația (4.57, a) rezultă : va; = 0,9 -0,507 (14+0,06) = 0,483 kmoli/kg. Se substituie valorile 
în relația (3.43): 8,314 (me — 1,323) | (me — 1) /(1,323— 1) = 659/0,483 / (750—340). Se 
obține prin încercări me = 1,371. 
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Se reia calculul cu valoarea mp= 1,371. Rezultă : Te = 768 K; T = 455 K; h, = 1,322 
Din relația (3.43) se obține me = 1,3673, pentru care Te = 762 K. Întrucît (768—762) 100/762< 
< 1% se consideră că me = 1,3673 ~ 1,367 este soluția problemei. 


Tabela 3.4 
Parametrii de stare la sfîrşitul cursei de comprimare 
Valorile ; 
Parametrul | 
MAS* MAC: 
pe [daN/em?] | 10...16 34...54 
Te [K] Ş 


* e= 6,5...9,00; me 


540...760 700. ..930 | 
E DIA pe E bca i | 


Parametrii de stare la finele comprimării se arată în tabela 3.4. 
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4, 


BAZELE FIZICO-CHIMICE ALE FORMĂRII 
AMESTECULUI ȘI ARDERII 


Dintre toate procesele termice din cilindrul motorului, procesul de ardere 
are cel mai înalt grad de complexitate. Indicii energetici ai motorului, cei de 
economicitate și de durabilitate, de funcționare liniștită și de adaptabili- 
tate la tracțiune, depind într-o măsură largă, uneori hotărîtoare, de procesul 
de ardere. De aceea, cunoașterea mecanismelor intime prin care procedează 
arderea şi dirijarea lor sînt hotărîtoare pentru perfecționarea continuă a 
motoarelor cu ardere internă. 

Prin ardere se înzelege o reacție chimică, cu degajare de căldură, produsă 
Brin oxidarea substanţelor combustibile. Emisiunea de lumină (flacăra), creș- 
terea rapidă de presiune și temperatură și durata scurtă reprezintă manifes- 
tări caracteristice arderii în motor. 

Manifestările arderii sînt: 1) apariția flăcării sau aprinderea; 2) dezvol- 
tarea flăcării sau propagarea. Arderea este precedată sau se dezvoltă simul- 
tan cu procesul de formare a amestecului combustibil-aer, determinat de 
pulverizarea. și vaporizarea combustibilului, de distribuția acestuia în aer 
sau a aerului în zonele cu mare concentrație de combustibil. 


4.1. JETUL DE COMBUSTIBIL 


Arderea combustibilului lichid pretinde fărămițarea. și distribuirea adec- 
vată a acestuia în aerul disponibil. Prin injecție, se obține amplificarea de sute 
și mii de ori a suprafeței de contact dintre faza lichidă și faza gazoasă, 
ceea. ce sporește considerabil viteza. de vaporizare. Totodată, se asigură diri- 
jarea combustibilului în concordanță cu cerințele utilizării cît mai complete 
a aerului disponibil pentru ardere. În general, injecția în cilindru începe 
cu avans. : 


Exemplul numerie 4.1. Doza de combustibil pe ciclu la un MAC cu o cilindree de 11, 
care funcționează cu A = 1,5 se pulverizează în particule cu diametrul mediu TA de 20 și 
40 um. Să se determine numărul z de particule şi aria totală a suprafeței de contact cu 
aerul, 

R. În relaţia (1.38) M,= A AL min Se substituie masa de aer pe ciclu, adică m, = 
= Vo * Nepo = 1-107? -0,85 - 1,29 = 1,096 - 1073 kg; rezultă m, = 1,096 -1073/1,5 -15 = 
= 38,7 -1076 kg = z4/5)7 Pe= z(7/6) - (20 - 1076)? - 860. De unde zaj = 13,52 mil. picături. 
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Fig. 4.1. Secţiune prin pulverizatorul injectorului (a), parametrii injecţiei (b) și influența presiunii 
de injecție asupra fineții de pulverizare (e). 


În mod similar, pentru cazul d,= 40 p m rezultă 29 = 1,68 mil. picături. Aria suprafețelor 
sferice ale picăturilor este As = #2 ° m * 43= 13,52:105- m- (20+1076)2= 17 000 mm?; ana- 
log A = 8444 mm?. Dacă îi, ar reprezenta o picătură, sferică, diametrul ei ar fi d, =4,76.mm 
iar aria A, = 71 mm. Rezultă că A,/4, = 118 ori, iar A4; = 239 ori. 


Combustibilul se pulverizează. prin intermediul unui organ numit pulveri- 
zator (fig. 4.1, a) care se montează la o extremitate a injectorului și pătrunde 
în camera de ardere. Pulverizatorul este prevăzut cu unul sau mai multe 
orificii calibrate, de diametru dọ(œ 0,2...1,2 mm). Combustibilul este refulat 
sub presiune de pompa de injecție, în camera 7 a pulverizatorului. Presiu- 
nea din amontele orificiilor de pulverizare (camera 7) se numește presiune 
de injecție. p;. În timpul procesului de injecție, presiunea $; este variabilă 
(fig. 4.1, b). Presiunea la care începe injecția combustibilului în cilindru se 
numește presiune inițială de injecție (pio). Cînd orificiul principal 2 al pulve- 
rizatorului este controlat de un ac, prin presiunea inițială de'injecție se 
înțelege presiunea la care acul injectorului se ridică de pe sediu (Ha — depla- 
sarea. acului). Presiunea maximă de injecție fi; maz, depășește de 1,5...2 ori 
presiunea, inițială 4,0. Un parametru fundamental al injecţiei este viteza Wo 
a combustibilului prin orificiul pulverizatorului, deoarece caracterizeazá 
energia cinetică a jetului. 

Viteza W se determină pe baza ecuației lui Bernoulli 


Wa = goZ 1o Bless), 41) 


unde p, coeficientul de viteză al orificiului; py — presiunea aerului la înce- 
putul injecției (contrapresiunea, în daN/cm?); pe — densitatea combustibi- 
iului în kg/m3. Întrucît p; şi fe variază pe ciclu, se înţelege că și Wo variază 
în timpul injecției. Cînd viteza Wọ crește, diametrul mediu d, al picături- 
lor de combustibil se micșorează (fig. 4.1, c), penetrația jetului se ampli- 
fică. 

În prezent există un număr de relaţii care stabilesc legătura directă 
dintre viteza W, diametrul particulei, penetrație etc. De aceea, la proiectare 


Wo apare ca un parametru impus. Relaţia (4.1) serveşte atunci pentru deter-. 


minarea presiunii de injecție. 
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Exemplul numerie 4.2. Să se determine presiunea de injecție necesară la un MAC cu: 
e = 17, pentru ca viteza inițială W, să fie de 150 m/s. Injecţia se declanşează cu 25*RA înain- 
tea pmi (u« = 335*RA). Se cunoaște densitatea combustibilului pọ, = 860 kg/m, qy = 0,65, 
presiunea. p, = 0,85 daN/cm?, temperatura T,= 323 K şi m,= 1,35. 

Se determina Oz din relația (10.11) pentru A = 0,25 și se substituie în (3.41). Rezultă. 
Py= 0,85 (2-17/16 -0,241)}3 = 16,0 daNjem?. Din relația (4.1) rezultă bio = pọ + 1075 
pe. W2/2qâ= 16,0 + 860 - 1075 -1502/2 -0,65? = 245 daN/em?. Se calculează Ty= 323(2 -17/16 - 
-0,241)%35 = 692 K. å 


Pulverizarea combustibilului este determinată de mai multe cauze, dintre 
care se menționează rezistența frontală pe care o opune aerul la înaintarea. 
jetului și care tinde să spargă jetul și să-l desfacă în particule foarte fine;. 
mișcârea aerului în care se deplasează jetul, curenții din interiorul jetului, 
adică turbulența jetului. Unele proprietăţi fizice ale combustibilului ca ten- 
siunea superficială o, [N/m] și viscozitatea n, [Ns/m?] se opun pulverizării 
jetului. 

Calitatea pulverizării este influențată de mai mulţi factori care se gru- 
pează astfel: 1) parametrii funcționali ai sistemului de injecție — presiunea 
Pio viteza Wo, turația pompei de injecție; 2) starea mediului în care are 
loc injecția — presiunea p din cilindru (contrapresiunea), temperatura T, 
densitatea amestecului inițial, practic densitatea aerului p,: 3) proprietățile 
fizice ale combustibilului (o, ne*pe); 4) elementele constructive ale siste- 
mului de injecție — profilul camei, tipul pompei de injecție și al injecto- 
rului, numărul, forma, dimensiunile orificiilor pulverizatorului; 5) factorii 
de exploatare. 

Schema simplificată a unui jet de combustibil (fig. 4.2) arată că el este 
alcătuit din o parte centrală care reprezintă eventual o venă lichidă și o 
parte periferică — anvelopa jetului — care cuprinde picături de dimensiuni. 
diferite. Investigația jetului reprezintă o problemă complexă, din care cauză. 
nu se face direct pe motor, ci în instalaţii speciale, în recipiente sub presi- 
une, numite bombe, care permit verificarea cercetării teoretice în condiții 
simple. Prin intermediul relațiilor criteriale, rezultatele se transferă la con- 
dițiile. din cilindrul motorului. 

Într-o cameră de presiune înaltă (fig. 4.3, a), de forma unui cilindru 
(7), injectorul (2) proiectează un jet de combustibil (monoinjecție) pe o placă 
de sticlă 3 fixată pe discul 4, deplasabil după axa cilindrului. Pe placă se 
întinde un strat de funingine de petrol de 15...30 um grosime, care se 
acoperă cu un strat alb de oxid de 
magneziu. Amprentele picăturilor se fi- PE 
xează în stratul negru, dar sînt limitate 
de culoarea albă și se urmăresc la micro- 
scop. Microfotografiile, luate în diferite 
secțiuni transversale și longitudinale din 
jet (fig. 4.3, b) indică prezența unor pică- 
turi grosiere în partea centrală a jetului 
şi a unor picături foarte fine la periferia 
jetului. Distribuția combustibilului în jet 
variază cu distanța de la axa jetului și 
cu depărtarea dela orificiul injectorului 
(v. fig. 4.2). Viteza W este distribuită în Fig. 4.2. Schema jetului de combustibil . 
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Fig. 4.3. Schema instalaţiei pentru determinarea fineţii de pulverizare (a) și microfotografiile 
jetului (b). 


secțiunea transversală (W), ca și concentraţia, deoarece picăturile mai grele 
au vitezele mai mari. 

O cameră, de presiune înaltă prevăzută cu o fereastră permite filmarea 
jetului de combustibil. Fotografierea rapidă a jetului (fig. 4.4) indică dez- 
voltarea lui treptată și permite determinarea. vitezei de înaintare, a unghiu- 
lui: de împrăștiere și a penetraţiei picăturilor. 

Jetul de combustibil se caracterizează prin patru parametri fundamentali 
care alcătuiesc caracteristicile jetului: 1) fineţea pulverizării, 2) omogeni- 
tatea pulverizării, 3) penetraţia, 4) unghiul de dispersie a jetului. Primii 
doi parametri au un rol hotărîtor în desfăşurarea procesului de vaporizare, 
ultimii doi sînt cu deosebire importanți pentru amestecare. 


Fineţea pulverizării ilustrează gradul de fărămițare a jetului de combustibil 
în particule şi se apreciază prin diametrul mediu al acestora. Motoarele cu 
aprindere prin comprimare pentru autovehicule pretind o fineţe înaltă de 
pulverizare, caracterizată prin un diametru mediu aritmetic de 10;..20 um. 
Întrucît jetul de combustibil este alcătuit din picături de dimensiuni variate, 
diametrul mediu al picăturii (fig. 4.5) se definește în raport cu cerințele pro- 
cesului. În acest sens s-au elaborat noțiunile de diametru mediu aritmetic, 
diametrul mediu de suprafață, diametrul mediu de volum etc. Dacă z este 
numărul de picături de un diametru 4, determinat, atunci diametrul mediu 
aritmetic este du = Xzd,|Zz; el rezultă din condiţia ca numărul picăturilor 
de combustibil să rămînă neschimbat. Dacă prin mediere se urmărește să 
se păstreze nemodificată suprafața tuturor picăturilor, atunci se obține dia- 
metrul mediu de suprafață dz = [(5242)/%2)'/2: analog, pentru conservarea 


Fig. 4.4. Fotografia. jetului de combustibil. 
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Fig. 4,5. Fotografiile picăturilor de combustibil și diametrul mediu - 
Sauter pentru diferite presiuni de injecție. 


volumului dap = [(2zđ4}/2z]"3. Pentru calculul vaporizării se utilizează frec- 
vent diametrul mediu Sauter, care reprezintă de șase ori raportul dintre 
volumul tuturor picăturilor și suprafața lor, adică dy, = 6V |F = Ezd Sad 
Diametrul mediu Sauter este mai mare decît diametrul mediu aritmetic. 
de aproximatiy două ori (v. fig. 4.1). A â 
Diametrul mediu se determină aplicînd ansamblului de picături un tra- 
tament statistic. Fie za, numărul total de picături din jet; diametrul pică- 
turilor variază în limitele dat S dp domaz: Raportul 2/2 007 reprezintă numărul 
relativ de picături cu diametrul cuprins între limitele dpmin— d (toate pică- 
turile cu diametrul mai mic decît 4,). Raportul 2|2mmaz SE numește frecvența 
relativă cumulată și este o funcție crescătoare de d, (pentru d, = 
0; pentru d; = domaz: Z[Zmas = 1). Rezultă - j 


Z|2maz = ®(d;), (4.2) 


* Indicii diametrului mediu se precizează astfel: primul arată puterea lui d, de la 
numărătorul expresiei, al doilea arată puterea lui dp de la nomitor. i 


'pmin? 2|Zmas= 


9 — c. 582 
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iar funcţia O se numeşte funcția de distri- 
butie a frecvenței cumulate (fig. 4.6). Deri- 
vata funcției %(4,) în raport cu dp 


Ö(d,) = d(e/2maz)ld(d2), (4.3) 


reprezintă funcția de repartiție (distribuție ) 
dimensională a picăturilor, adică frecvenţa 
(probabilitatea) de apariție a unei pică- 
turi de diametru determinat, raportată la 
unitatea de diametru. Se cunosc mai multe 
încercări de a defini pe cale analitică func- 
ţiunea ©. Dintre relaţiile mai uzuale se re- 
ține aceea a lui Rosin-Rammler, stabilită 
pe baza prelucrării statistice a unui număr de date experimentale: 


D =1 — exp ( e E d -ra (1-0), (44) 


R dr R 


Sl 
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Fig. 4.6. Caracteristica de distribu- 
ție a picăturilor, 


unde m reprezintă factorul de împrăștiere, iar dr — constanta dimensională, 
adică diametrul caracteristic al picăturilor care împarte curba O, astfel 
încît 63,2% din numărul total de picături au diametrul mai mic decît 
dn iar 36,8%, (100Je) mai mare decit da. Pe baza: relației (4.4)s-a determinat 
diametrul mediu al picăturilor, exprimat în forma generală 


s—=u 


uad. E (aa) e (4.5) 


m 


unde T este funcţia gama — F'(m) = | am-1 e-2 dx, unde x = bdg. Pentru 


o . 
diametrul mediu Sauter, rezultă s = 3, u = 2( da2). La motoarele cu aprin- 
dere prin comprimare, parametrii da Și m depind de un mare număr de 
factori. À 

Pentru diametrul da s-a găsit dependența 


(5,136 — 0,22 -105p doWâla) (1 — 0,64/lglpelPa)), 
(do open)? 


de = de (4.6) 


iar pentru factorul de împrăștiere s-a găsit m = 1,5... .4. A CĂ 

O încercare de simplificare a problemei s-a făcut pe bază de similitu- 
dine, folosind criteriile adimensionale Weber (We), Mach (M) și simplexul 
densitate (R) 


2 2 
pp, Pâede (a); R= Pe. (p); M = — E (e), (4.7) 
Se - Pe Pelose 
cu ajutorul cărora s-a exprimat diametrul mediu dsw 
di, = ad M00783 |(R *W 0:28, (4.8) 
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Analiza datelor experimentale, obținute chiar în condiții simple de încer- 
care (în bombe) arată că a este dependent în mare măsură de sistemul de 
injecție, astfel că dificultățile privind precizarea lui de din relația (4.5) 
se transferă asupra lui a din (4.7). Substituind în (4.7) mărimile adimensio- 
nale se obține pentru diametrul Sauter relația 
i 1946607 g0: 1927y0, 1466 


daa = 1,445 (4.9) 


0,266 0,0733 [770,53 
Pa? Pe sh Wana 


iar pentru diametrele medii 219 Și dso s-a obținut a = 0,74, respectiv a = 1,08. 
Relația (4.9) pune în evidență explicit factorii care influențează fineţea de 
pulverizare. Se observă că diametrul mediu este cu atît mai mic cu cît 
diametrul orificiului pulverizatorului dọ este mai mic și cu cît viteza We 
prin orificiu este mai mare; pulverizatorul cu mai multe orificii duce la o 
finețe mai înaltă. Un anumit rol îl joacă parametrii fizici ai combustibilului 
0. Şi N, (densitatea p, intervine cu o pondere mică) și anume cu cît ten- 
siunea superficială și viscozitatea dinamică sînt mai reduse, cu atît da 
este mai mic. Densitatea aerului p, joacă și ea un anumit rol; cu cît injecția se 
produce mai aproape de pmi diametrul mediu se reduce. Cu datele din 
exemplul numeric 4.2 rezultă: pass = Że/ RT; = 16,0:105 [N/m2]/287 
[J/kg K]-692 K= 8,05 [kg/m]; Passo = 39 -105/287 -871 = 15,6 [kg/m]; 
astfel: (d32)3c0/(432)3ss = (15,6/8,05)%25 = 1,19, adică diametrul mediu Sauter 
crește cu 19%. 

Întrucât p; variază în timpul injecției, W, se modifică în consecință și, 
ca urmare, diametrul mediu devine o mărime variabilă pe ciclu (v. fig. 4.1, b). 


Exemplul numeric 4.3. Să se determine diametrul mediu Sauter pentru un motor diesel 
cu cilindreea de 11 care folosește un pulverizator, cu dọ = 0,25 mm. Acul injectorului se des- 
chide la presiunea p;p = 243 daN/cm?, cu un avans de 25°RA. Se foloseşte combustibil cu o, = 
= 29 -1074 daN/m, n= 55,8 + 1074 Ns/m?, p, = 860 kg/m?. Din exemplul numeric 4.2 re- 
zultă Wo = 150 m/s iar din datele anterioare, p, = 8,05 kg/m’. 

R. Se aplică relația (4.9) : d= 1,445 (0,25 -103)0%6607 . (29. 1073)01927 +(55,8 + 102)01460/ 
1(8,05)0266 -(860)0»0733 . (150)%532— 34,5 -1076 m = 34,5 um. Diametrul mediu aritmetic este 
dio = 17,66um. ; 

Se aplică relația (4.5) în care constanta dimensională dp se calculează, după (4.6) ast- 
fel că: dp = 25-107? [(5, 136—0,22 : 1075 -860 :0,25 - 1073 - 1502/29 - 1073) (1—0,64/1g(860/8,05]/ 
{(0,25 -1073 -150 -860/558 -1075)029 — 0,066 -1073 m = 66 ym. 

Din relația (4.5) rezultă dą = 66[T(1)/T(1— 1/m)]}¥ 679, Se ia m= 2 și se ține seama 
că T(1— ifm) = T(14+(m — 1)jm)/0n — Dim, adică T(1— 1/2) = T(1 + 0,5)/0,5 = 0,8862/ 
[0,5 = 1,772 iar dą =66/1,772 = 37,2 um, valoare foarte apropiată de cea anterioară. 


Omogenitatea pulverizării. În cazul ideal, toate picăturile au același dia- 
metru — pulverizarea este perfectă, omogenitatea este maximă. În realitate 
pulverizarea este imperfectă. Dacă d,„ este diametrul mediu cel mai probabil, 
© abatere Ady, = dı — da față de da(fig. 4.7, a) are o probabilitate mai mică 


sau mai mare, determinată de funcția de repartiție È. Cu cît aria F = Ad, 
este mai mare cu atit frecvența de apariție a picăturilor cu diametrele cuprinse 
în intervalul d... .d> este mai mare. Prin omogenitatea Bulvevizării se înțe- 
lege frecvența de apariție a unor picături cu diametrele cuprinse într-un inter- 
val determinat, centrat în jurul diametrului mediu d. Se observă că o 
măsură a omogenității este aria F. Pentru distribuția Rosin-Rammler 
omogenitatea este cu atît mai mare cu cît factorul de împrăștiere m este 
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Fig. 4.7. Influența unor factori asupra caracteristicii de distribuție a picăturilor. 


mai mare, sau, cu cît ramurile funcției de repartiție dimensională Ö sînt 
mai apropiate de diametrul cel mai probabil. Funcția ® precizează și fine- 
tea pulverizării, deoarece vîrful curbei corespunde diametrului mediu: cu 
cît vîrful curbei este mai aproape de ordonată cu atît fineţea de pulveri- 
zare este mai mare (d*, < du). Curba È se mai numește caracteristica pulve- 
rizării. În figura 4.7, b se arată trei caracteristici de, pulverizare. Curba 7, 
în comparaţie cu 2 şi 3 arată o omogenitate și finețe de pulverizare mai 
înalte. 

Penetraţia jelului reprezintă drumul L parcurs de partea frontală a jetu- 
lui într-un timp determinat.. Penetrația trebuie să fie astfel încît în timpul 
injecției, jetul să străbată întreaga cameră de ardere fără să atingă pereții 
reci ai cilindrului (cazul optim 3, figura 4.8). Dacă penetrația este mare 
(1) combustibilul ajunge pe oglinda cilindrului, unde suferă modificări 
chimice lente, arde incomplet, produce depozite de calamină în camera de 
ardere și fum în gazele de evacuare. Dacă penetraţia jetului este mică (2) 
rămîn zone periferice de aer neutilizate, iar combustibilul arde incomplet, 
deși în camera de ardere există aer în exces. à BA: 

Se notează cu W, — viteza frontului jetului, la distanța L de orificiu, 
după axa x care este și axa orificiului injectorului (v. fig. 4.2). Prin defi- 
niție, penetraţia L este 


T 
ii =Í Ida. (4.10) 
o 

Există mai multe încercări de determinare a vitezei W, și a penetrației L. 
O încercare simplă consideră că jetul înaintează într-un mediu în nemiș- 
care. Se scrie principiul Jui D' Alembert mp- aW, Jd+ 
+ R, = 0, unde m, este masa picături, iar R 
rezistența la înaintare a picăturii; în cazul cel 
mai simplu R, = ppa(7/4)d2 W3, v fiind coeficientul 
de rezistență. În ipoteza 4 = ct se obține ecuația di- 
ferențială — dW,|d= = c(e.]pc) (Y/2p) W3 Se admite 
Y = 12,5](Re)%, iar ecuaţia diferențială devine 
AW,]ds = — 2k,W15 care prin integrare dă: 
(1/025)—(1/W85) = K7, unde K = F (palp) Y2°/ (80), 
y, — fiind viscozitatea cinematică a combustibilu- 
lui. Pentru un ansamblu de încercări s-a obținut 
k = 4,1. Substituind pe W, în relația (4.10) rezul- 
tă penetraţia jetului 


L= Wel(K AW, + 1). (4:11) 


Fig. 4.8. Schemă pentru 
definirea penetrației optime 
a jetului. 
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Din cauza constantei k, relația este aplicabilă într-un număr restrîns de 
cazuri. 

Se consideră că penetrația este determinată de structura jetului, care 
se modifică pe măsura înaintării. S-au deosebit două structuri [17]. Struc- 
tura inițială a jetului este alcătuită dintr-o vînă lichidă și o anvelopă de pică- 
turi şi este determinată de procesul continuu de pulverizare. Structura 
finală a jetului este definită numai de picăturile de combustibil. În mod 
corespunzător, înaintarea jetului se face în două etape. Penetrația și viteza 
jetului 'sînt precizate de relațiile generale ale lui A. S. Lîşevski 


doWe penet, 
PI ZI PI EA E) 


Lim] = A olot (4.12) 
a TAV sed 
W [m/s] = B E ; (4.13) 
Pac 


iar coeficienţii 4...g se diferențiază pentru etapa inițială L}, Wa, și etapa 
finală La, Wa (tab. 4.1). Iniţial se calculează penetraţia limită L,, care separă 
cele două etape; apoi, se calculează L, și se compară cu L, Dacă L, < L, 
jetul este în etapa inițială. La motoarele de autovehicule, uzual L, > D/2, 
D fiind alezajul, astfel că, practic, se aplică numai relaţiile pentru L, și 
Wu. P. H. Schweitzer nu ţine seama de structura jetului și stabilește 
pentru L relația 


Lim] = 162,3: Yd 7 Apo, (4.14) 
unde Y = R(1 + 673 R?), R = palp. iar AP = Pio — Pe. Unitățile de măsură 


pentru relațiile (4.11). . . (4.13) sînt arătate în tabela 4.1. 

Relația (4.12) arată, într-o formă mai completă, factorii de care depinde 
penetrația L. Se observă că ea crește cu do, Wos Pe Ne 7 Şi scade la mărirea 
lui pa, Ge. Dacă se compară relațiile (4.11) cu (4.9) rezultă că fineţea pulve- 

Tabela 4.1 


Valorile coeficienţilor din relaţiile (4.12) şi (4.13) 


Cocficienții 
Mărimea 7 
4 Ba b c d | e A g 
Penetrația L, 0,067} — 0,59 | 1,04 | 0,59 | 0,16 | 0,7 0,5 0,25 
Penetraţia Lı 8,85. — 0,85 | 0,5 0,45 | 0,8 0,0 0,6 0,65 
Penetiația Le 0.51 — 0,525|0,71 0,525| 0,16 | 0,5 0,5 0, 185 
Viteza Wry —__]0+0149|0,556 [1,48 | 0,841|0,228 [0,43 10,715 | 0,354 
Viteza Wrs — 0,13 | L051 1542 | 1,05|'0;32;| 1440 1,0 0,37 


Unităţi de măsură : d, [m]; Wọ [m/s]; pe [kg/m3]; ne INs/m?]; = [s]; pa [kg/m?]; 
ce[N/m]; L [m]; pi; şi pe, [N/m?] ; aceleași și paka relațiile (46) (49), 4 
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1 d, -025mm rizării şi penetrația sînt influențate 

` po aor; pe- KR da de pe ai factori. Modificarea aces- 

, Za = Boer Ar tan tora într-un sens are efecte com- 
20| Zig = 20 or pri * 40 plexe, în unele cazuri contradictorii. 
m Astfel, dacă se dorește o finețe 


: 7 ; 
sei înaltă de pulverizare (da2 mic), la 


y? = proiectare se măreşte pe Wo ceea 
Sp &, ce amplifică însă şi penetraţia L 
ia © care poate depăși limitele admisi- 


şi asupra lui domicșorindu-l, daz 
scade, iar produsul 3 -W3 variază 
în limite restrînse, iar L Tue 

4 -3 fi menținut aproape neschimba 
E BE E (fig. 4.9). Dacă se trece de la un 
A motor cu admisiune normală la un 
motor supraalimentat, p, creşte sen= 
sibil, ceea ce îmbunătăţeşte fineţea 
de pulverizare, dar reduce mult penetraţia (da2 ~l pa E lea?) ta 
încât aerul periferic rămîne evident neutilizat. Dacă se compară relațiile (4 2 ) 
cu (4.14) se observă că în ambele relații intervin practic aceleași mărimi ( $ 
înseamnă W3 — v. rel. 4.1), dar ponderate diferit, ceea ce subliniază nece- 
sitatea completării cercetărilor teoretice cu cele experimentale. 


A 
80 
i] & Bile. Dacă se acționează simultan 
4 
2 


Fig. 4.9. Influența unor factori asupra vitezei 
frontale și penetraţiei jetului. 


Exemplul numeric 4.4. Să se determine penetrația jetului după 18*RA, pentru motorul 
și combustibilul cu caracteristicile menționate în exemplul numeric 4.3, care are n= 3 000rot/ 


min. 
R. Durata, deplasării jetului este = = 18/6 :3 000 = 1:1073 s. a) Se aplică relația (4.11). 
Se calculează v, = nel0e= 55,8: 1074/860 = 6,8 -107° [m2/s]. Se calculează K =4,7(8,05/860) . 
+ (6,8 + 108)0:5/(0,25 + 1073)1:5 = 32,6. Se calculează L = 150» 1- 1073 / (33,1. 1: 1073) 150 + 1)= 
= 0,106 m = 106 mm; b) Se aplică relația (4.12). Se calculează Lp = 8,85 :(0,25- 1073985 + 
150045 - 860045 -(558 :105)0;2/8,050%6- (29-1079)0:%5 = 0,088 m = 88 mm; se calculează, Ł, = 
= 0,067 . (0,25 . 107 3)0;39 . 1501:04 . 860059 . (558 . 1076)0:16 “(1 . 107 3)0:7/8,0505 . (29: Ei ii aa = 
=0,077 m = 77 mm. Se observă că L, < Ļ,; c) Se aplică relația (4.14). Se calculează Y = 
= (8,05/860)/(1+673 -8,05/860)2= 1,75 -1074 ; se calculează L= 162,3 (1,75: 1074025- 103)95 + 
= (1-10 28905 - ((243— 16,3) -105)025= 0,074 m = 74 mm. 

Ultimele două relaţii dau valori foarte apropiate : 77 și 74 mm. Valoarea dată de re- 
lația (4.11) diferă de valorile anterioare cu 41%, ca rezultat al ipotezelor simplificatorii adoptate. 


Unghiul de dispersie a jetului este unghiul conului format din tangentele 
la conturul jetului, concurente în orificiul injectorului (v. fig. 4.2). Unghiul 
de dispersie 3, ca şi penetrația L ilustrează. distribuția combustibilului în 
camera de ardere. Pentru pulverizatoare la care orificiul este controlat de 
un ac, s-a obținut relația: 

3, = 2 arc tg (0,0112 (0:59 0,64 p0;5 p0+11-70:14 00:25), (4.15) 


care evidenţiază factorii de care depinde 3;. 
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Exemplu! numerie 4.5. Să se determine un- 


ghiul de dispersie a jetului, în condițiile menționate „20 da/ea?, p,- 0 10,=023am 

în exemplele numerice 4.3 și 4.4. 25 a7 Ih daten? T 4-03 
R. è= 2 arc tg[0,0112. (0,25 - 1073)®39. 4=05mn 11*9=07mm 

- (150)%64 > (8,17)9%5/8600:12. (558. 1075014 . (29. 20 

1073)0:25] = 8°25 S 


Fenomene de instabilitate în jet. Experimental 1 Doe 


s-a constatat [17] că unghiul 3, este independent de 4 LL 
timp numai după un interval de timp relativ marc, 2 7 2y 4 ET 
de la. începutul injecției (fig. 4.10). Pe prima parte go 


A injechiai uneto Și scade ecusibilica st supa Lia Fig. 4.10. Influenţa unor factori asupra 


stabilitatea crește cu mărirea lui d, și a presiu- unghiului de dispersie. 


ni p; 


4.2. VAPORIZAREA COMBUSTIBILULUI 


În motoarele cu ardere internă vaporizarea are loc în condiții variate. 
La MAS, combustibilul se vaporizează în conducta de admisiune la o tem- 
peratură apropiată de temperatura T a mediului ambiant; la MAC, vapo- 
rizarea începe imediat după declanșarea injecției, la o temperatură de 2,5... 
...3,0 ori mai mare decît Tọ. La MAC, vaporizarea continuă în timpul 
arderii, în condiții deosebite: unele picături de combustibil sînt înconjurate 
de o anvelopă de flacără cu temperatura de circa 2 500 K. Flacăra intensi- 
fică vaporizarea prin transfer radiant de căldură. Indiferent de tipul moto- 
rului, vaporizarea are loc într-un mediu cu mişcare intensă: mişcare turbu- 
lentă și mișcare dirijată. Pulsațiile turbulente amplifică difuzia vaporilor de 
combustibil și intensifică vaporizarea; mişcarea dirijată la rîndul ei modi- 
fică favorabil cîmpul de concentrație. În fine se observă că anvelopa jetului 
conține particule cu diametre foarte diferite. 

Vaporizarea la temperatură joasă. Se consideră o picătură sferică de com- 
bustibil, de rază 7,, în repaus (fig. 4.11), înconjurată de aer în repaus. Pro- 
cesul de vaporizare decurge staționar izobar- 
izoterm și este determinat de difuzia vaporilor 
(difuzie moleculară) de la suprafața picăturii în 
mediul înconjurător. Se notează cu C, concentrația 
vaporilor de combustibil la suprafața picăturii,: în 
kmoli/m3, egală -cu concentraţia de vapori saturați 
și cu C, — concentrația la distanța 7 de centrul 
picăturii. Întrucât C, < C, se formează un cîmp 
de concentraţie, reprezentat prin gradientul con- 
centrației dC/dr; procesul de transfer de masă 
care se dezvoltă sub acțiunea cîmpului de con- 
centraţie este descris simplu de legea lui Fick, Kori roer 
pentru difuzia moleculară. Astfel, dacă Avp re- Combustibi hchid' 
prezintă densitatea Jfiuxului molecular de vapori, Fig. 4.11. Schema vaporizării 
adică numărul de kilomoli, care trece prin unitatea picăturii de combustibil. 
de suprafață în unitatea -de timp [kmoli/m?s] 


135 


atunci legea lui Fick spune că Avp este proporțional cu gradientul con- 
centrației : 


A=- p sE [kmol/m?s] (4.16) 
i LA 


unde D, coeficientul de proporționalitate se numește coeficient de difuzie şi 
are dimensiunile m2?/s. Se observă că prin legea lui Fick, transferul de masă 
este descris analog cu transferul de căldură prin conducție (legea lui 
Fourier): g [k]/m?s] = — (dT /dr) unde dT/dr este gradientul de tem- 
peratură, iar A — coeficientul de proporționalitate care se numește coefi- 
cient de conductibilitate. 


Într-un volum V se găsesc Ves kmoli vapori de combustibil și vg O at aer, la ie 
constantă T. Se determină presiunea parțială a vaporilor de combustibil pyy PS baza ecuației 
de stare PY = Vu RT. Concentrația vaporilor în amestecul aer-combustibil este 


C = Val Y = Pool RT [kmoli/m?], | (4.17) 
iar gradientul concentrației devine 
dCjdr = (1RT)dppldr, (4.18) 
adică gradientul concentraţiei este proporțional cu gradientul presiunii parţiale a vaporilor. 


Viteza momentană de vaporizare a picălurii reprezintă variația elementară 
a masei de combustibil vaporizat dm, în timpul elementar dr, ana My F 
= dm,|dr. Masa vaporilor de combustibil m, este m, = Ve Me unde M, ee 
masa moleculară a combustibilului; suprafața de difuzie a vaporilor es te 
suprafaţa sferică a picăturii de rază 7, Áp = 4nr2. Cu relaţiile anterioare 
se obține 
de 


pasă Ape (4.19) 
ca ad aa ap | 


mfkg/s] = Ap AvoM, 


Gradientul de presiune sau de concentrație se determină simplu, aproxi- 
mînd derivata prin diferențe finite. Se ține seama că pentru 7 = 7p rezultă 
C =C, și bpw = ps; Co P, sînt concentraţia, respectiv presiunea vaporilor 
saturați. Rezultă (v. fig. 4.11): 


AC 2 C, i G (4.18* j; KZA = w — ds (4.18 ==) 
dr Pip dr T— ig 


Pentru 7 > 7, rezultă r — rœ r, iar relația (4.19) devine 


M. D Ă 4.20 
pl Pr) (4.20) 


ne AM 2 (0, — CA 
A 
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unde s-a făcut substituția (în baza ipotezei că procesul este izobar-izoterm) 
= T,, T, fiind temperatura. vaporilor saturați. 


Pentru a exprima, influența, mișcării asupra vitezei 7, se face analogia, între transferul 
convectiv de masă și transferul convectiv de căldură. Relaţia lui Newton pentru convecția căldurii 
este g[k]/m?h] = C,(T — 11) unde C, este coeficientul de convecţie iar Ti, T, temperaturile 
în două puncte. Se defineşte, în mod analog, transferul convectiv de masă 


Avpikmolijm?s] = C4(C, — C3) = Ca(ps — PIRT. (4.21) 
Dacă se substituie relația, (4.13%) sau (4.18), (4.18%) în (4.16) se obține 


D 1 D 
Ayp = (C, 
y RT ý 


(s= Py). (4.22) 


relații care prin identificare cu (4.2 1) definesc coeficientul de transfer difuziv C, = Dļ]r. Analo- 
gia dintre transferul convectiv de masă și de căldură se dezvoltă în continuare. Relaţia, de simi- 
litudine pentru transferul convectiv de căldură este Nu =c (Re)? (Pr), unde Nu = CLINE 
fiind o lungime caracteristică (v. par. 3.4). Relația Ca = Dlr se transformă într-un criteriu 
adimensional (C4L/D = ct), care reprezintă, criteriul lui Nusselt pentru transferul de masă, 
— Nu =C;L/D — sau criteriul lui Sherwood (Sh). Analog cu relația Nu = f(Re, Pr) s-a găsit 
Nu* =f (Re, Sc) unde Sc este criteriul lui Schmidt Sc = v/D, ceea ce subliniază asemănarea. 
cu numărul lui Prandtl Pr = v/a; a şi D au aceleaşi dimensiuni, m?/s; pentru mișcări la- 
minare D = aq; pentru mișcări turbulente Dla> 1(D]a = Le — numărul lui Lewis), Pe baza. 
experiențelor lui N. Froesslin g s-a explicitat funcţia f (Re, Sc) sub forma 


Nu* = 2(1 +- c*(Re)? (Sc)Y) (4.23) 


pentru Re = W[./y se consideră că W este viteza relativă, acr-picătură, Se admite L = 25, 
adică, dimensiunea caracteristică este tocmai diametrul picăturii, Se substituie în relația (4.20) 


coeficientul Cg=D/r în funcţie de Nu* (Cp = N u%D]2r,), după care se exprimă viteza de vapori- 
zare 


A Nu* D Nu* D 
My = Ape - - (C;— G,) = Apd, c 


=h 4.24 
2, 2r RT, Sarat) (aa 


ținind scama de (4.23) rezultă 


= D - Me ; 
Po= ApM, — (C—C) (14 c*(Re)”(Sc}) =A, —-- — (pe pare (ate)? (Sc) 
Tp Rl; £ 

(4.25) 


Relaţia (4.25) se reduce la (4.20) cînd mișcarea se anulează adică w = 0 şi Re = 0. 


Din teoria cinetico-moleculară se ştie. că pentru aer D [m?/s] = 
= 9,58 -10-6 V Ť/p, T în K, iar p în daN/cm?, Pe de altă parte s-a determinat 
experimental relația p,e = p/60. Se aplică relația (4.25) la MAS, substi- 
tuind pe D (D =a T]p; pentru difuzie aer-aer a — 958-107) și Pp; 


m= 1,2 104-7, 


zor CHARS, (42 6) 
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E unde s-a admis că presiunea și temperatura 
am aerului reprezintă mărimi de stare din galeria 
Sm de admisiune (indicele ga). Relația (4.26) a- 
29 rată că viteza de vaporizare a benzinei în 
Ra conducta de admisiune este cu atît mai 
Sân mare cu cît temperatura de saturație T, 
350 este mai mică; cu cît presiunea vaporilor 
$ EA saturați p, este mai mare (deci cu cît benzina 
RE este mai volatilă); cu cît presiunea din con- 
È p , ducta de admisiune este mai redusă (la 
-20-10 0 10 0301050603150 1 pornire şi sarcini reduse prin obturarea, 
em peraiiez tt] admisiunii presiunea fya scade mult); cu 

Fig. 4.12. Curbele de saturație a unor cât temperatura aerului Toa este mal mare 
combustibili. (ceea ce justifică încălzirea aerului în con- 


yo 


ducta de admisiune prin „pata caldă”); cu 
cît amestecul este mai sărac. Curbele de saturație * arată o creștere ra- 
idă a presiunii de saturație cu temperatura pentru benzina de autovehi- 
cul (fig. 4.12). Un factor hotăritor care amplifică viteza de vaporizare este 
viteza relativă. dintre aer și combustibil care apare în numărul Re. Mărirea 
vitezei de curgere a aerului reprezintă o soluție restrictivă pentru că mic- 
şorează gradul de umplere. Viteza de vaporizare se reduce la turaţia de 
moment maxim (performanța de moment maxim se compromite), deoa- 
rece consumul de aer scade aproximativ în raportul “s/%p ceea ce reduce 
și viteza de curgere a aerului în același raport. Carburatorul multiplu în trepte 
(v. par. 17.3.6) reprezintă o soluție de ameliorare a procesului de vapori- 
zare la reducerea consumului de aer. i 7 
Relația (4.26) defineşte viteza de vaporizare a unei picături. Numărul 
z de picături de diametru 27, rezultă din relația (v, ex. num. 4.1): T, = z(4/3) - 
-n73 p, astfel că viteza globală de vaporizare va fi Meg = 2 fy SAU Myg ~ 2:7p = 
= Me (7/3) (27 p)? Po ceea ce arată că viteza globală de vaporizare este invers 
proporțională cu pătratul diametrului picăturii. Dacă se admite calitativ, 
pentru diametrul picăturii relația (4.8) — daz = 27, — atunci pe această cale 
se evidențiază influențe suplimentare asupra vitezei globale de vaporizare. 
Masa elementară cu care se micșorează picătura de combustibil este 
dmp = — padV iar viteza de vaporizare devine 


îns= pe AV [dr = — psd(nd3]6)]dr = — pa(r:/4)d7d.(d3) dr. (4.27) 


Bgalind relaţiile (4.25) cu (4.27) rezultă ecuaţia diferențială d(d) = Kdr, 
care se integrează în limitele t = 0... Și dpo -- -dp unde dpo este diametrul 
inițial al picăturii la momentul t = 0, rezultă 


. d = do — K7, (4.28) 


* Curbele de saturație reprezintă dependența presiunii de saturație de temperatură 
şi împart cîmpul diagramei p:T în două domenii: cel aflat deasupra curbei corespunde 
lichidului, cel aflat dedesubt corespunde vaporilor, punctele de pe curbă corespund coexis- 
tenței în stare de echilibru a lichidului și vaporilor, Valoarea mică a presiunii de saturație 
a motorinei, de exemplu la, +40°C, aproximativ de 30 ori mai mică decît a benzinei, arată 
că motorina nu e volatilă și explică de ce ea nu se poate folosi drept combustibil MAS, 
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unde A 
K = (8M.]eRT.)D(ps — pp) (1 + c*(Re)*(Sc)) (4.29) 


Relația fundamentală (4.28) arată că diametrul picăturii de combustibil 
la un moment dat, depinde de diametrul inițial (de aici dezideratul pentru 
o finețe înaltă de pulverizare cu diametrul mediu d3 = dpo cît mai mic), 
variază invers proporțional cu timpul și este cu atît mai mic, după inter- 
valul de timp 7, cu cît constanta de vaporizare K este mai mare. Constanta 
K face posibil calculul vaporizării în condițiile mișcării relative a aerului și pi- 
căturii, deoarece coeficientul de difuzie D se determină experimental pentru 
picătura. în repaus, iar influența mișcării se exprimă prin numărul Re (pentru 
convecția forțată s-a găsit c* = 0,276, x = 1/3; y = 1/2). 

Vaporizarea la temperatura înaltă. La MAC, chiar de la început, există 
o mare diferenţă între temperatura picăturii (apropiată de temperatura mediu- 
lui ambiant) și temperatura aerulu: din cilindru. De aceea, modelul de vapo- 
rizare cercetat anterior se completează cu o altă realitate fundamentală: 
între picătură și mediu are loc un transfer de căldură (simultan cu schim- 
bul de substanță). 

Se obține viteza de vaporizare 


My = Arhoezorzl (1 — 7lr)] In [1 + (opel Le) (T — Ta), (4.30) 


care depinde de A, cp, şi L¥). Se substituie în relația (4.30), ca și în cazul 
anterior, pe Me din (4.27) — M, = — pe(n/2)d? d(dp)dr și se obţine, după 
integrare, relația (4.28) în care, constanta K are expresia 


K = (Baelegape) In [1 + (cz/ Lo) (T — T3)). 


„Tratamentul siniplu, prezentat, se completează ținînd seama de condi- 
țiile particulare de desfășurare a procesului de vaporizare din MAC și anume, 
de supraîncălzirea vaporilor de combustibil și de mișcarea relativă picătură — 
aer, care produce un transfer convectiv de masă și căldură. În final se 
ajunge la o relație de tipul (4.28): 


dy = dp — K7, (4.31) 


eforturile concentrîndu-se acum asupra parametrilor m și K. S-a găsit că 
pentru picătura în mișcare, m poate lua două valori suplimentare (în afară 
de m = 2) m = 5/3 și m = 3/2. Constanta de vaporizare K, după [15] 
se exprimă sub forma K = K* -K** unde K* ține seama de difuzie, de 
proprietățile fizice ale combustibilului și de condițiile de stare a aerului iar 
K** ia în considerare mişcarea relativă. Pentru K* s-a găsit relația 


RE = 0,0293(B.Je4)Do(T7]5) exp (— B:/T3), (4.32) 


unde B, și B, depind de natura combustibilului (prin Cos, Mo Și Lo) iar Du 
este coeficientul de difuzie redus la gradientul presiunilor parţiale ale. vapo- 


*) X este coeficientul de conductibilitate: c, — căldura, specifică a vaporilor la 
$ = ct; Lg — căldura latentă de vaporizare. x 
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rilor, la 0°C și 1 daN/cm? (B, = 6-107 daN/m?, Ba = 4,15-105K). Pentru 
K** s-a obținut 


i K** = 1 + (0,342/N7) în (1+ (Re) N/d), (4.33) 


unde N = 4,7pava]p. iar Re, este numărul Re inițial, Re, = Wodp/Ya Wo 
fiind viteza la ieșirea din pulverizator. Pentru MAC-ul rapid s-a găsit expe- 
rimental că în relația (4.28), K=133+ 13,3 d,o CU dpo dp în um și + în ms. 


Vaporizarea unui nor de picături. Relaţiile stabilite se referă la vaporizarea picăturii indi- 
viduale. Au fost efectuate încercări pentru a determina viteza de vaporizare într-un jet, pentru 
un ansamblu de picături, care se caracterizează prin un diametru mediu statistic, de exemplu 
d ` 


sw 


4.3. MIȘCĂRILE FLUIDULUI MOTOR DIN CILINDRU 


4.3.1. Caracterizarea mișcărilor din cilindru. lavestigaţia 
experimentală 


Mişcările fluidului motor din cilindru reprezintă o realitate fizică funda- 
mentală care folosită rațional a permis dezvoltarea motoarelor rapide și 
compacte din zilele noastre. Mișcările se grupează în două mari clase și 
anume: 1) mișcări dirijate, de viteză medie W; 2) mișcări dezordonate, 
de viteză W. Cele două clase de mișcări se suprapun și dau o mișcare rezul- 
tantă, de viteză W. ; PRI 

Mişcarea fluidului motor în cilindru se organizează după trei direcții 
distincte (fig. 4.13). Una dintre ele este paralelă la axa cilindrului — mișcarea 
axială de viteză W,, celelalte două sînt conţinute într-un plan normal pe 
axa cilindrului, paralel cu capul pistonului. În planul normal, una dintre 
direcţii este chiar raza cilindrului — mişcarea radială 
de viteză W,; cealaltă direcție este normală pe raza cilin- 
drului — mişcarea tangenjială de viteză W , sau miscarea de 
rotație în jurul axei cilindrului de viteză unghiulară © sau 
turație ñ. Astfel, mișcarea rezultantă apare ca suma 
a trei componente W == W, + W, Pa W, fiecare com- 
ponentă* la rîndul ei fiind alcătuită dintr-o mărime medie 


(W) şi una fluctuantă (W). 


Mișcările din cilindru se studiază prin metode optice, meca- 
nice și electrice. Metodele optice permit vizualizarea mișcărilor. 
Se confecționează modele simple cu pereți transparenți, cu fluide 
care încorporează coloranți solubili. Pe capul pistonului se aplică 
vopsele sau particule solide fine, după care se fotografiază, liniile de 
curent. Metode optice de mare complexitate sînt metoda, Schlieren 
și metoda cu raze laser. Metodele electrice folosesc anemometrul 


Tig. 4.13. Vitezele flui- 
dului motor în cilindru. 


* În literatură este răspîndită terminologia din limba engleză „squish” pentru 
mișcarea, radială; swirl” pentru mișcarea tangenţială sau de rotație. 
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Fig. 4.14. Instalaţie pentru: măsurarea vitezei locale a fluidului motor : 
a — termoancmometru cu fir cald; b — chiulasa cu termoanemometrul și receptorul piezoelectric ; c — sche- 
ma electrică a instalaţiei, i 
cu fir cald sau termoanemometrul (TAM). Primele rezultate interesante privind mișcarea 
fluidului motor din cilindru au fost obținute cu un TAM, cu aproximativ un s sfert 
de secol înainte [20]. În ultimii zece ani măsurările cu TAM în cilindrul motorului au făcut 
progrese însemnate [6], [7], [25]. 

TAM-ul este alcătuit dintr-un fir scurt de tungsten sau platină — firul cald FC — care 
se fixează pe doi suporţi Spomontați în corpul C (fig. 4.14, a). Acesta din urmă se intro- 
duce în Chiulasa motorului (b). Firul este încălzit de un curent electric și este inclus într-o 
pante Wheatstone (c). În unele cazuri, alături de firul cald se prevede un termocuplu T 
fixat pe doi suporţi Sp care măsoară, temperatura, firului., Bilanțul termic al firului este defi- 
nit de egalitatea E = Qe unde E este energia, curentului electric care trece prin FC iar Q, — 
na cedată de fir, prin convecție, curentului de aer care trece peste el. Știind că E = 
= i Ef T unde I z este intensitatea curentului electric, iar Rp — rezistența electrică a firului 
a că Q, = Rd pls Cez(Ty — Tyr, unde d, este diametrul firului; l; — lungimea firului; C,„—coefi- 
cientul de convecţie de la fir la fluidul motor ; T; — temperatura firului; T — dez eratura 
fluidului motor din cilindru; r — timpul; rezultă i i 


I17R3 = ndj; Cody — T). (4.34) 


Coeficientul C,ș este -o funcție de viteza W a curentului (v. rel. 3.24), iar R, este o funcție 
de temperatură. Dacă se asigură condiția I f= ct, atunci egalitatea repreni o depen- 
ami de forma W = (Rp). Se măsoară rezistența, R s după etalonare şi se obține viteza 
curentului perpendicular pe firul cald. Procedeul mai răspîndit astăzi constă ‘din măsu- 
zarea, intensității I} a curentului necesar pentru a menține rezistența Ry invariabilă, În acest 
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caz se obține dependența W = f(1,). Dimensiunea redusă a firului (d = 4...15 um; = 
= 2...3 mm) permite determinarea, vitezelor locale și a fluctuațiilor locale de viteză. Firul 
are o rezistență mecanică redusă, de aceea, se rupe ușor și se sudează frecvent. Sînt nece- 
sare măsuri speciale pentru a elimina particulele solide din fluidul motor. Viteza momen- 
tană a, curentului de gaz se reprezintă pe ecranul unui osciloscop. 


4.3.2. MIŞCAREA TURBULENTĂ 


Se numește mișcare turbulentă mișcarea dezordonată a unor pachete 
de fluid (mase de fluid, elemente de volum) de dimensiuni diferite, cu viteze 
diferite, care se poate descrie cu valori medii, statistice. Se distinge turbu- 
lenţă pe perete (în stratul limită) și turbulență liberă (în masa fluidului). Valo- 
rile medii ale mărimilor care caracterizează turbulența se definesc în raport 
cu timpul sau în raport cu distanța și rezultă, ca urmare, două scări dis- 
tincte ale turbulenței, o scară temporală și o scară spațială. În primul caz, 
într-un punct dat din spațiu, un anumit model de mișcare se repetă, mai 
mult sau mai puțin regulat, după un timp determinat; în al doilea caz, 
în două puncte distincte din spațiu, la un moment dat, se repetă un anumit 
model de mișcare, mai mult sau mai puțin regulat. Așadar, prin scară a 
turbulenței se înţelege distanța dintre două puncte (scară spațială) sau inter- 
valul de timp într-un punct (scară temporală) după care se realizează mai 
mult sau mai puțin exact o anumită periodicitate a mișcării dezordonate. 

Într-un punct dat din spațiu se măsoară viteza instantanee W (fig. 4.15) 
și se consideră că este alcătuită din două componente: o componentă de 
valoare medie W constantă (regim permanent) sau variabilă (regim neper- 
manent) și o componentă fluctuantă Ú, care definește mișcarea dezordo- 
nată a pachetelor de fluid, A 


W=W-+P. (4.35) 


Deoarece mișcarea, pachetelor este dezordonată, valoarea medie în timp 

a lui W este nulă, adică W=(1 k) f Ñd=z= 0. De aceea, mișcarea pache- 
0 

telor se mai numește pulsatorie, iar turbulenja reprezintă totalitatea pulsaţii- 


lor pachetelor de fluid. Pentru a caracteriza gradul de turbulență a fluidu- 
lui motor se definește intensitatea absolută a turbulenței W” care reprezintă 


rădăcina pătrată a mediei pătratelor vitezei PW adică 


w= Vie; (4.36) 


intensitatea relativă a turbulenței (IRT) se 
defineşte prin raportul 


- IRT = WI (4:87) 


Fig. 4.15. Variația vitezei locale. cu și reprezintă 3.. .4% la curgerea, fluidului 
d timpul. printr-o conductă. ; 


Timpul 
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Cînd mișcarea, este dirijată (de exemplu, deplasarea, fluidului prin o conductă) termenul W 
din relația (4.35) reprezintă o mărime măsurabilă direct; termenul W din (4. 85) se mă- 
soară cu ajutorul TAM-nli. Ca urmare, fluctuația vitezei. sau pulsaţia, vitezei w se deter- 
mină din relația (4.35) prin diferență: W = W — W. În cilindrul unui motor există o miş- 
care dirijată după axa cilindrului de viteză W numai în cursa de admisiune (dacă nu se 
prevăd soluții constructive speciale pentru organizarea altor tipuri de mişcări dirijate). 
După încheierea procesului de admisiune, termenul W- îşi pierde semnificația. Pentru 
a face totuși posibilă determinarea pulsațiilor de viteză, în cursa de comprimare se 
defineşte o viteză medie în cilindru, ca medie a vitezei instantanee W determinată experi- 
mental. Apoi, prin diferență se calculează pulsația W. Deși această soluție este discutabilă — W 
reprezintă o mărime în sine, care caracterizează mișcarea, dezordonată a pachetelor de fluid 
— totuși, de mai bine de două decenii măsurările şi interpretările s-au dezvoltat în acest sens. 


Cînd mișcarea turbulentă nu este întreținută, intensitatea ei scade trep- 
tat, în timp, pînă se anulează. Fenomenul de amortizare a mișcării turbulente 
este determinat de disiparea energiei cinetice a pachetelor de fluid în energia 
cinetică a moleculelor. Mecanismul de disipare a energiei turbulente, propus 
de A.N. Kolmogorov în anul 1941, presupune că pachetele de fluid se ordo- 
nează de la o dimensiune maximă — scara maximă a turbulenței, egală cu 
dimensiunea caracteristică a aparatului — pînă la o dimensiune minimă — 
scara miwimă a turbulenței. În cilindrul motorului, scara maximă a turbulenței 
este determinată, de dimensiunea maximă a cilindrului, de exemplu, alezajul D 
sau cursa S. Distanţa dintre chiulasă și piston este o mărime variabilă pe 
ciclu, de aceea, apare rațional ca această distanță să reprezinte dimensiunea 
caracteristică a sistemului. Deși această particularitate nu s-a bucurat de 
atenţie pînă acum, în lucrarea. de față se propune că scara minimă a turbu- 
lenţei, mărimea variabilă L, definită de relația (3.31). Scara minimă a 
turbulenței este definită de dimensiunea celui mai mic pachet de fluid, a 


cărui energie cinetică, se transformă prin forțele vîscoase în energia cinetică - 


a mișcării moleculare. Între cele două dimensiuni extreme, pachetele de fluid 
au o varietate de dimensiuni intermediare. 


Pachetele de dimensiuni mai mici există alături de pachetele de dimensiuni mai mari, 
dar și în interiorul acestora. Pachetele de dimensiuni mari au inerție mare — frecvența de 
variaţie a vitezei lor este mică. Pachetele de dimensiuni mici au inerție mică — frecvența, de 
variație a vitezelor este mare. Întrucît scara minimă este limitată, rezultă că și frecvenţa, 
maximă a, vitezei are o valoare limită. Se admite că pachetele de fluid de scară mare pre- 
zintă un anumit grad de instabilitate. Atunci, pachetele de dimensiunea maximă (pachete de 
ordinul 1) se descompun în pachete de scară mai mică (pachete de ordinul 2) care la rîndul 
lor se descorapun și astfel, din aproape în aproape, se ajunge la pachetul de fluid de dimen- 
siunea cea mai mică. Prin descompunere „în cascadă”: a pachetelor de fluid, un „flux de 
energie” se deplasează de la pulsaţiile cu frecvențele cele mai mici la pulsaţiile cu frecvențele 
cele mai mari, iar, în final, se disipează în energia internă a fluidului motor. În teoria lai 
A. N. Kolmogorov, scara minimă a turbulenței lse determină, pe baza, teoriei simi- 
litudinii. Se consideră că structura locală a turbulenței «ste determinată de două mărimi 
fundamentale: a) energia medie de disipare în unitatea de timp, pe unitatea de masă E 
[kJ/kg s], care determină intensitatea fluxului specific de energie transmis de la o scară, Ja 
alta a turbulenței; b) viscozitatea, cinematică v, care are rolul fundamental în procesul de 
disipare. Cu aceste mărimi se poate forma o singură combinație pentru a se obține o dimene 
siune de lungime, 1 = (v%/£4)"4 [m], care se interpretează ca fiind scara caracteristică pentru 
turbulența locală, adică scara celui mai mic pachet de'fluid în care se produce disiparea, 
energiei. Scara l, se mai numește scara internă a turbulenței spre deosebire de scara extes 
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rioară L, definită de dimensiunea, aparatului. Scara, 7, în cilindrul motorului se poate deter- 
mina pe baza măsurărilor recente (25), care au stabilit că într-un vas cilindric închis, 
gradul de atenuare a turbulenței, adică raportul L./l,, este determinat de relaţia, Lll; = -1,73 
(Re)™? de unde rezultă l, = 70:3y0:7/1,73(W7%0:7, 

Exemplul numeric 4.6. Să se calculeze scara internă a turbulenței, la un motor CFR 
(D = 82,6 mm; S = 114,3 mm), cu e = 6, la care s-a măsurat în pmi, W’ = 0,5 m/s la 
n = 1125 rot/min. 

R. Aplicînd relația (10.16) rezultă lpn;=S/(€ — 1) = 114,3/5 = 22,86 mm. Din relația 
(3.31) se obține Lepm™=2 '22,86/(1-+22,86/82,6) =35,8 mm. Cu (3.29) se calculează v = 6-1078 
m?/s. Rezultă 1,= (35,8 -103)03 -(6 -1076):7/1,73-(0,5)%7 = 7,6 -1075 m = 0,076 mm. Un pachet 
de fluid cu diametrul de 0,076 mm, la p, și T, conține 71:1012 molecule, ceea ce arată că 
chiar pachetele de fluid de scară minimă sînt încă departe de domeniul mărimilor molecu- 
lare. 


~ Egalind relațiile care definesc pe }, s-a, obținut o relație nouă ZŁ,/1,73 (Rey! = (v3/Eg)"* 
care, dezvoltată și concretizată la condițiile din cilindrul motorului, a permis autorului să deter- 
mine factorul de amortizare a mișcării, relația (3.32), folosit anterior la calculul transferu- 


lui convectiv de căldură. 
. 


Sursa principală de turbulenţă la motorul cu ardere internă o constituie 
mișcarea fluidului proaspăt prin secțiunea oferită de supapa de admisiune. 
Surse suplimentare apar, cînd se adoptă soluții constructive pentru organi- 
zarea. unor mișcări dirijate. Măsurările de viteză în cilindrul unui motor 
CFR, în dreptul supapei de admisiune, în cursa de admisiune, arată (fig. 4.16) 
că, curgerea are un caracter de jet, adică se dezvoltă cu gradienți mari de 
viteză în secțiune, care sînt cauza principală a mișcării turbulente. La aceasta 
trebuie adăugat impactul dintre curentul de fluid proaspăt și piston, care 
dezorganizează mișcarea dirijată și generează la rîndul lui pachete de fluid 


"de dimensiuni variate. Înregistrarea vitezei instantanee W în cilindru 


(fig. 4.17, a) pentru motorul CFR, cu piston și chiulasă plane, arată prezența 
pulsațiilor de viteză și amortizarea lor în timp. Intensitatea turbulenței W' 
crește practic liniar cu turaţia și cu sarcina (,) în cursa de admisiune (b și c) 
datorită debitului sporit de gaze prin secțiunea oferită de supapă și reprezintă 
aproximativ 1/3 din viteza. medie W. La finele comprimării (d și e) măsură- 
rile indică dependențe apropiate, dar intensitatea turbulenței este mult mai 
mică datorită amortizării. 
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Fig. 4.16. Variația vitezei medii locale în cursa Fig. 4.17. Variația vitezei momentane în. ciline 


de admisi une. dru (a) și dependența intensității turbulenței 
de sârcină și turație. j 
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Acţiunea turbulenței, din cilindrul motorului se exercită pe cîteva direcţii 
fundamentale. i 

La MAS turbulența are un rol hotărîtor asupra vitezei de propagare a 
flacării W, care ajunge la 40...60'm/s față de 0,4...0,6 m/s, viteza. de pro- 
pagare în medii fără turbulență. În acest fel, durata arderii la MAS este de 
cîteva zeci de grade RA, ceea ce face posibilă funcționarea motorului. S-a 
stabilit experimental că W, ~ W' şi pe baza dependenței arătate anterior 
(W' ~n) rezultă W, ~n. Dacă viteza de propagare a flăcării n-ar fi propor- 
țională cu turaţia prin intermediul turbulenței, n-ar fi posibilă realizarea 
motoarelor de turație înaltă din zilele noastre. Parţial și la motoarele diesel, 
arderea se dezvoltă prin flacără turbulentă, iar W’ joacă un rol asemănător 
ca la MAS. 

La MAC turbulența sporeşte sensibil coeficientul de difuzie. Pe baza cer- 
cetărilor efectuate, în lucrarea [1] se propune pentru coeficientul de difuzie 
turbulentă, în perioada arderii, valoarea D, = 60 cm?/s și se observă că. 
există o corelație de forma D, ~ W',. care pe baza observaţiei W' ~n dă 
D, ~n. Această realitate are o importanță deosebită pentru MAC, deoarece 
prin mărirea turaţiei scade timpul de formare a amestecului, tendință care 
se compensează prin creșterea vitezei de difuzie a vaporilor de combustibil 
și face posibilă amestecarea într-un interval relativ mic. Coeficientul de difuzie 
moleculară în condiţiile arderii în MAC este D = 0,055 cm?/s, adică de 100 
ori mai mic decît D,. Fără difuzia turbulentă, arderea picăturilor de combus- 
tibil ar fi imposibilă la motoarele diesel rapide. 

Transferul convectiv de căldură în cilindrul motorului este de tip turbulent. 
Prin mărirea intensității turbulenței, pierderile de căldură cresc, aprinderea 
se dezvoltă greu, randamentul termic se micșorează, în opoziţie cu creșterea 
randamentului termic, prin reducerea duratei de ardere, la mărirea lui W'. 

În fine, turbulența în cilindru este răspunzătoare de formarea stratului 
limită pe pereţii camerei de ardere, din care cauză se elimină în gazele de 
evacuare o varietate de noxe, numită hidrocarburi (v. cap. 26). 


4.3.3. MIŞCAREA AXIALĂ 


n cursa de admisiune, fluidul proaspăt se deplasează în cilindru după 
direcția axială. Viteza de deplasare este variabilă pe secțiunea transversală. 
Întrucît TAM-ul se poate monta numai la partea. superioară a cilindrului, 
mișcarea în lungul cilindrului rămîne necunoscută. 


Pe baza ipotezei continuității, viteza de 


deplasare a fluidului proaspăt în lungul cilin- > adm. 

drului trebuie să fie egală cu viteza mo- 35 adm. p a 
mentană a pistonului. Viteza medie în cursa 25| n a Zi 

de admisiune W, (pentru poziția TAM-ului B % a T 7, 
indicată în figura 4.17) variază liniar cu T J 0) d 7 

turația și crește cu sarcina (fig. 4.18), După 7 1 i 
închiderea SA, în cursa, de comprimare, TAM- a 300 1200 gi 42 Q5 08 y 
ul înregistrează încă o viteză momentană n [rot/min] 


Fig nA 
4.18. Variația vitezei axiale a flui- 
dului motor. 5 


W mare. Media ei, viteza Wy variază de ase- 
menea cu turația și sarcina (fig. 4.18) 


10 — e. 582 145 


„de organizare a mișcării de 


4.3.4. MIŞCAREA 
DE ROTAŢIE 


Curentul de fluid proaspăt care 
trece prin secțiunea oferită de su- 
sa papa SA este orientat de înclinarea 
V =W xeos itosE sediului, astfel că vectorul viteză 

sa se descompune într-o compo- 
nentă axială W, și o componentă în 


Fig. 4.19. Schema pentru definirea componentelor Care se descompune la rîndul ei în- 
vitezei fluidului motor. tr-o componentă radială și una nor- 
mală pe rază W, în raport cu poziția 
axei colectorului față de direcția radială din cilindru (fig. 4.19). Așadar, 
așezarea. excentrică a supapei SA produce o orientare tangențială a cu- 
rentului de fluid proaspăt, viteza W, fiind tangentă la un cerc cu centrul 
O pe axa cilindrului, de rază 7s, = 00”, O' fiind centrul talerului supapei SA. 
Suprafaţa interioară a cilindrului orientează în continuare curentul și rezultă o 
mișcare de rotaţie în jurul axei cilindrului. În cursa de admisiune se dezvoltă 
o mișcare în spirală dacă se însumează componentele tangențială și axială 
ale vitezei. 

O mișcare de rotaţie de intensitate sporită se organizează în cursa de admi- 
siune prin intermediul unor construcții speciale (fig. 4.20). Se fixează pe 
supapa de admisiune un ecran, supapa. ecranată (a), care dirijează curentul în 
partea opusă poziției lui pe supapă (b) după o direcție normală pe raza cilin- 
drului. Soluția se utilizează astăzi pe scară largă la MAC. Supapele ecranate 
antrenează unele dezavantaje dintre care se citează: complicarea tehnologiei 
de fabricație (fixarea ecranului și împiedicarea. rotirii supapei), reducerea gra- 
dului de umplere (ecranul in- š 
troduce o rezistență gazodi- 
namică). Ultimul dezavantaj 
a împiedicat răspîndirea so- 
luţiei la MAS deși ea influ- 
ențează pozitiv eficiența ar- 
derii. În prezent, la MAC se 
utilizează și un alt procedeu 


a 
e AX 


rotație, care constă din con- c 


fecționarea unui canal în D a © 

formă de spirală sau din Š, xli! ea 
orientarea tangenţială a ca- 3z AST 
nalului de admisiune (c). În S CA i 
admisiune apare o mişcare SS DS SA ap 
în spirală (4), care-și reduce È Op SA NS rr 
pasul în comprimare, pînă = Za SN 
la anulare. În; (e): se arată d a Er 
traiectoria unei particule de «jector Ir 


combustibil de 40 um sub i 
acțiunea mișcării de rotație Fig. 4.20. Soluţii pentru organizarea mișcării de rotaţie 


E „ Žž __ (ab și c) a îlidului motor; deplasarea curentului de 
a aerului cu 9: turație % =— fluid proaspăt (d) și a unei particule de combustibil (e); 
= 7620 rot/min. Injectorul 7 — direcția inițială a jetului de combustibil. 
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planul normal pe axa cilindrului Wa - 


a fost montat în poziția centrală. Mişcarea inițială a particulei este după 
direcția radială, apoi traiectoria se curbează sub acțiunea forței portante 
a aerului. La o turație a motorului de 1600 rot/min, după '9,6*RA sau 
1 ms (reprezentînd întîrzierea la aprindere) particula s-a rotit cu aproxi- 
mativ 25° față de direcția inițială, iar după 2,8 ms ea s-a rotit cu 90°. 

Mișcarea de rotaţie a aerului din cilindru se evaluează prin viteza unghiu- 
lară de rotaţie ò [rad/s], prin turație sau prin viteza de rotație 1 [rot/min], 
prin raportul de vârtej sau cifra de turbionare Q care definește viteza, relativă 
derotaţie, & și ñ fiind raportate la mărimile corespunzătoare w și n care de- 
finesc mișcarea arborelui cotit i 


Q = õlo = în (4.38) 


Viteza unghiulară & (sau 4) se determină experimental cu ajutorul ane- 
mometrului. Se utilizează două tipuri distincte de anemometre: anemometrul 
cu fir cald; anemometrul cu palete. În primul caz TAM-ul se introduce în 
chiulasă și permite determinarea vitezei W, la un motor antrenat, în cursele 
de admisiune, comprimare și destindere. În figura 4.21 se arată profilul de 
viteze și evoluţia lui pe ciclu. În primul caz (a), viteza W, variază liniar 
cu raza, ceea ce permite să se considere că fluidul motor se comportă ca un 
solid rigid în mișcare de rotaţie. În al doilea caz (b) viteza W, variază liniar 
pînă la o anumită distanță 7, de axa cilindrului, care crește în cursa de com- 
primare. Deşi TAM-ul oferă valoarea absolută a vitezei unghiulare &, în 
condiții apropiate de acelea realizate în funcționare, el nu este accesibil deo- 
camdată în experimentările curente. În aceste cazuri el este înlocuit cu ane- 
mometrul cu palete, iar cercetarea decurge pe un stand special, în condiții 


é J Admisiune 


Zrafi, in rot/min : i 
A ai 20 40 80 80 00 M0 
2- 7000 $ N Distonja r dela axa-cilindrola; in mm. 


3- 30 i 4 


Fig. 4.21. Variația vitezei tangenţiale cu turaţia, după direcția radială, la diverse momente pe 
ciclu. i 
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Motor 
DXS=1016x 1048 mm ;€=16; 
670525 ; = 12mm 


1 


Trafiz maloralu n = 1000 rot/min 

EESAN 
A 0 0 80 10 60 00 20 250 328 360 400 
r d 43 afRA] 


„Fig. 4.23. Variația turaţiei relative 
a mișcării de rotaţie cu unghiul RA : 


Fig. 4.22. Schema instalaţiei pentru determi- 
narea vitezei unghiulare a mișcării de rotaţie (a) 
și dependența raportului de virtej de înălțimea re- 


CEL EU i 7 — supapă normală, admisiune forțată (ps = 
Jativă h/dsa de ridicare a supapei (b). : 


= 1.7 daN/em?); 2 — supapă cu ecran, poziție 
optimă; 3 — supapă normală, admisiune nor- 
mală. 


staționare *. Standul este similar cu cel din figura 2.10, dar încorporează 
o piesă suplimentară, un cilindru c (fig. 4.22, a) de alezaj D, care se mon- 
tează între recipientul 7 și chiulasa 2. În cilindru se montează un cadru 3 
pe care se fixează anemometrul cu palete 4, care se reazimă pe lagăre cu 
frecare redusă. Un contor de ture măsoară turaţia anemometrului. În figura 
4.22, b se prezintă informația obținută în condiţii de simulare a admisiunii 
pe chiulasa motorului turismului Dacia 1300, care arată că, prin așezarea 
excentrică a supapei s-a obţinut o mișcare de rotație relativ intensă. 

Oricare din cele trei mărimi (6, , Q) variază pe ciclu (fig. 4.23) dar 
interesează valoarea lor numai în timpul injecției, deci la finele cursei de com- 
primare sau în jurul pmi. Viteza unghiulară Öpme la finele cursei de admisiune 
se determină pe baza teoremei momentului cinetic aplicată fluidului motor 
din cilindru în ipotezele că: 1) este un solid rigid (cilindru) în,mișcare de ro- 
taţie; 2) momentul forțelor exterioare de frecare este nul (K = M, = 0). 
Rezultă că momentul cinetic se conservă ceea ce revine la a scrie că momen- 
“tul cantității de mișcare a curentului de fluid proaspăt care trece (cu viteza 
-medie) prin orificiul oferit de supapa de admisiune este egal cu momentul 
cinetic al fluidului din cilindru, adică i 


Ysa `M pW, = Taen (4.39) 
Momentul de inerție mecanic în pme, Jaaa este acela al unui cilindru de 


masă Msp care se rotește ca un solid rigid în jurul axei sale, adică a = 
= (mp /2)\(D[2}. Știind că W, — Wsa cosycosB (v.fig.4.19) rezultă, după 


ssimplificări, 
Öpme = 8(7sa/ D)W sa cosy cosp. (4.40) 


Se aplică legea conservării momentului cinetic și în cursa de comprimare. 
E k : x x $ 
Rezultă jo=ct sau Jo = ame rme Se consideră că o parte din camera de 


+ O măsurare deosebită a fost efectuată de L..T hon [24] care a plasat un anemo- 
metru cu palete în cupa din capul pistonului. 
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ardere este plasată în piston, are volumul V,» diametrul cupei D, și înăl- 
ţimea %, (v. fig. 4.26, a). Momentul de inerție momentan în cursa de compri- 
mare este 


T= Pen ji F Mien a ) a e dica | Mon (D]|2)? + Mep (De]2) ] A 
2 2 Meir F Mep 


deoarece Msp = Meon + ep. Ştiind că meu = penl rD?/4)l, unde? este distanța 
momentană dintre piston şi chiulasă (v. rel. 10.17), că Mep = PepVepși că den- 
sitățile po, Pcp sînt practic egale, rezultă 


3 _ Mp | TDP + Ve(Dl2P). 
i A n(D|2)l + Vap | (4.41) 


AES ` - se . s : y y y 
Ținînd seama de expresia lui Jpme se obține viteza unghiulară de rotație 
în cursa de comprimare (în pmi, 1=0 iar opmi = Opme (DIDY): 


x Öpme(D12)? 
Sa [o + Va(D]22 
n(DI2)I + Ves | 


: (4.42) 


Exemplul numeric 4.7. Să se determine viteza unghiulară de rotație la finele compri- 

e A 
mării © pm;Precum și Qm omt pentru un MAC cu : D/S = 100/100 mm; e= 18, §=0,45, 1 
= 1 mm, n = 3000 rot/min; f, = 20 mm, Wa = 160 m/s, y = 45°; B = 0°. 

R. Din relația (10.18) se găseşte h,= 24,1 mm, iar V,p = 38,3 cmê. Din relația (4.40) 
rezultă: & pme =8(20.- 1078/ 1002 - 1078) -160 0,707 = 1810 rad/s; din relația (4.42) se obține 
Š pmi = 1 8 10(100? - 1076/4) /fz(100 - 1078/2)4-2 - 1078 + 38,3 -1078 - (45 - 1078/2)?)/(z( 100 - 1078/2)? - 
-1-1073 -+ 38,3-1076] = 5 351 rad/s. Se calculează din relația (10.1) viteza unghiulară de 
rotație a arborelui cotit œ = x -3 000/30 = 314 rad/s și se obține raportul de vîrtej Q pme= 


= 5,76 și Ami 5 351/314 = 17; fps = 17:3000 = 51000 rot/min. 


pmi 7 


Forțele de frecare care acționează pe suprafața cilindrului, pe capul pis- 
tonului și chiulasă, în masa gazului (turbulența) reduc momentul cinetic al 
fluidului proaspăt (condiția „ja = ct nu mai este respectată). Ecuația de miş- 
care a fluidului proaspăt devine d(Ja)/dt = —M,, unde M, este momentul 
rezistent al forțelor de frecare. Dacă ze este efortul unitar tangențial la 
suprafața cilindrului, atunci Me = Teu 2Dl(D/2); dacă pe, este efortul 
unitar tangențial pe capul pistonului și chiulasă, rezultă Mp-en = 
= 20p-cn(2D2/4)(D/4). În primul caz, Ten = “on Pr? D2J8, iar în al doilea- 
CAZ, Ea ca č =en9rp62D2[32, unde Car Cp-en sînt coeficienţii de frecare. 
Ecuația de mișcare devine 


= Gi) = erna D ikal + tpe D1616). 


149 


S-a găsit că Cau=0,067/(Re)02, p _enr=0,083/(Re)?2, unde (Re)2=WD/v= 
= aD? v, astfel că ecuația finală devine A i 


-E (35) = —0,196 erpât4D299710,0671 + 0,0055D]; -. (442%) 
T 


unde p,,în kg/m? (variabil pe ciclu); & în rad/s; D în m; vy, în m?/s (se 
calculează cu relația 3.29); Z în m (se calculează cu relația 10.17 sau 10.19). 
Ecuația diferențială se soluţionează prin metodele analizei numerice. Consi- 
derînd pasul de integrare At = Au/6n (Ag = 3—5°RA) iar Ï definit de relația 
(4.41) se scrie simplu i 


Jobui dom —0, 196p} 8D 6v%2(0,0671, + 0,0055D) (Aa/6n) 


Ecuația se rezolvă pe cursa de comprimare cu valorile inițiale cunoscute 
la pme (relaţiile 4.40 și 4.41). Măsurările vitezei, efectuate cu un anemometru 
cu fir cald montat în capul pistonului arată că & la finele comprimării 
(la pmi), calculat cu relația (4.42%) este cu circa 30%, mai mic decît &, deter- 
minat cu relația (4.42%). A 

Intensitatea mișcării de rotație se controlează prin poziționarea ecranului 
pe talerul supapei (fig. 4.24). În poziţiile æ și c ecranul orientează curentul 
după o direcţie radială, iar mișcarea de rotaţie este eliminată; în pozițiile b 
și d curentul este dirijat pe o direcție normală la raza cilindrului (în partea 
opusă ecranului) iar © = caz (e). În mod inevitabil o fracțiune din fluidul 
proaspăt nu atinge ecranul supapei chiar pentru & = Omar scapă direct în 
cilindru și nu participă la mișcarea de rotație, astfel că membrul stîng al 
ecuaţiei (4.39) trebuie înmulțit cu un factor subunitar (0,75...0,95). 

La pmi, Oami se controlează prin diametrul și volumul cupei, acesta din 
urmă la un e dat, fiind dependent de jocul dintre piston și chiulasă. 

Mişcarea de rotație a fluidului motor are un rol important la MAC, în pro- 
cesul de formare a amestecului și se corelează cu tipul camerei de ardere, 
cu numărul jeturilor, cu unghiul de dispersie a jetului. De aceea, nu întot- 
deauna ðmaz este și soluția cea mai eficientă. Pe baza următorului raționament 
se determină viteza unghiulară de rotație optimă cae: fie z,, numărul jetu- 
rilor de combustibil (z; — numărul orificiilor pulverizatorului), iar Aa, — du- 
rata injecției în RA. Unghiul de dispersie a jetului fiind mic (10. . .20°), aerul 
dintre jeturi trebuie folosit în procesul de amestecare. Mișcarea de rotaţie 


0O 0 RO W0 20 W0 Le 


P 


Fig. 4.24. Influenţa poziției unghiulare a ecranului supapei de admisiune asupra vi- 
tezei unghiulare de rotaţie a fluidului motor. 
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a aerului are ca scop să alimenteze un jet de çom- 
bustibil cu aerul dintre două jeturi. Se consideră că 


trece integral peste jetul din aval într-un interval de 


aerul dintre două jeturi este utilizat eficient cînd | 


timp determinat 7, (fig. 4.25). Se admite că 7 este op- 


tim dacă este egal cu q, durata injecției. Dacă 

3% : s egs 
Tı> T; atunci œ este prea mic și rămîne aer neutili- 
zat între jeturi; dacă q, < +;, atunci & este prea mare 


e 


şi picături de combustibil dintr-un jet sînt deplasate 
în jetul următor, perturbîndu-se astfel amestecarea. FIS. 4.25. Mişcarea a- 


Durata injecției este 7, = A«,/6n iar timpul de rotire 


erului față de jet, in 
camera de ardere. 


* x x 
este 7, = 2rjo * 2. Dacă Ti = T; = Topp rezultă 


Cop = l2rn]Aa, - zj. (4.43) 


Pentru motorul din Exemplul numeric 4.7 se cunoaște Aa, = 10 și z, = 3, 
rezultă cope = 127 * 3 000/10 -3 = 3770 rad/s, adică o valoare mai mică 
decît cea calculată anterior. Dacă cm = 5 351 rad/s s-a obținut pentru o 


poziție a ecranului care conduce la Oa 


d= 0.10 
(Va 
ri b 


Fig. 4.26. Schemă pentru precizarea mişcării radiale 
a fluidului motor din camera de ardere. 


Miscare cenlipelă ` Miscare centrifug 
ç do 
Tig. 4.27. Deplasarea curenților de gaze în camera 
de ardere. 


atunci trebuie; găsită prin experi- 
mentări poziţia intermediară mai 
avantajoasă. În prezent, condiţia 
Togt = T; nu este pe deplin elu- 
cidată. În unele experimente s-a 
găsit că Top, trebuie să fie cât 
durata întîrzierii la autoaprindere, 
în altele top> Tj. Noi experiențe 
sînt necesare în acest domeniu. 


4.3.5. MIŞCAREA RADIALĂ 


Mișcarea radială se organi- 
zează în cursele de comprimare 
și destindere prin efectul de prag 
care se obține pe două căi, prin 
plasarea unei părți din camera 
de ardere: 4) în piston (fig. 4.26, 4) 
soluție curentă la MAC; b) în 
chiulasă (fig. 4.26, b), soluţie cu- 
rentă la MAS. Cînd pistonul se 
apropie de pmi viteza de reducere 
a volumului inelar (dV*/d7) este 
mai mare decât viteza de reducere 
a volumului central care se spri- 
jină pe suprafața cupei, de dia- 
metru D,„(AV*/dz> dV**/d-); ca 
urmare, fluidul motor este de- 
plasat (fig. 4.27, a, b, c) de la 
periferia cilindrului spre partea 
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/> centrală (mişcare centripetă). 


Experimental: Cînd pistonul se îndepărtează de 
A lei pmi, imegalitâtea se inversează 
© SOD rol/ain +  (dV*/dr < dV**/d7), iar fluidul 


Colevlot 


motor are o mişcare centrifugă 
(fig. 4.27, d). Mişcarea fluidului 
motor în volumul cupei V., se 
organizează în raport cu poziția 
momentană a pistonului și cu for- 
mele constructive care se conferă 
cupei. Cînd pistonul se depla- 
pmi 30 0 „0 sează de la pme la pmi, la. în- 

a a ald] ceput, fluidul curge pe peretele 
lateral al cupei (fig. 4.27, a) ; cînd 
pistonul se apropie de pmi, flui- 

r Fa > dul se accelerează, ajunge în cen- 
trul camerei, își modifică. traiectoria și formează un vîrtej (b); intensitatea. 
vîrtejului se amplifică prin închiderea parțială a cupei (c). Metodele de calcul 
(fig. 4.28, a şi b) și măsurările cu TAM-ul (fig. 4.28, b) arată că mișcarea 
este deosebit de intens în apropiere de pmi. 


Fig.4.28. Viteza radială momentană din cilindru. 


Pentru calculul vitezei radiale E, se adoptă schema din figura 4.26, a. Într-un interval 
elementar de timp dr, volumul elementar de fluid motor dV,care se deplasează radial, din 
zona pragului în zona cupei, prin suprafața imaginară, de arie momentană A*, cu viteza Wy 
este dat de ecuația debitului AV, = A*W, dr. Se admite ipoteza că dV, este proporțional 
cu reducerea de volum dV*, coeficientul de proporționalitate fiind raportul volumelor V**/V. 
(V* — volumul cilindrului inelar din dreptul pragului; V** — volumul cilindrului central de 
diametru D,; V — volumul momentan al cilindrului.) Prin urmare AV, = (V**/P)4 V*, care 
împreună cu ecuația, debitului dau relația 


W, = (V**JA* V)(AV* Jdṣ7). $ (4.44) 


Mărimile din membrul drept al relației (4.44) se explicitează astfel : volumul V este de- 
finit de relația (10.10): V = 0,5 Vg Ga. Pe baza schemei adoptate rezultă: V* = 
(e D2/4)(1 — èlm Hs); Pi = (D274) -8 Upmi + he +s); A* = nD8 (Iom + 5). Se 
derivează, volumul V* : dV+/d = (mD2/4)(1 — 33). Wp, unde Wp = ds/dz, viteza momentană. 
a pistonului. Substituind în relația (4.44) mărimile stabilite după simplificări, rezultă 


W a e (: +— =] Wp (4.45) 
ï Se 


relațiile de definiție a mărimilor momentane {Ga S, Wp) fiind stabilite în cap. 10. Se observă că 
mărimile constructive care definesc volumul cupei trebuie să satisfacă următoarea condiție, cînd 
pistonul este la pmi: V, = Kop te Vupmi» care conduce la relația (10.18) (p= S/D). 


„În pmi teoria nu coincide cu experimentul (fig. 4.28, b). Întrucît în relația 
(4:45) Wp = 0 la pmi, rezultă că W, = 0, ori TÂM-ul indică W, + 0. Necon- 
cordanța provine de acolo că relația (4.45) exprimă viteza de curgere prin o 
secțiune circulară; aflată deasupra pragului, în timp ce TAM-ul, fiind plasat 
în zona cupei, indică mișcarea din volumul acesteia, care. evident nu se anu- 
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lează. Dacă'se scrie ecuația de conservare a energiei curentului în zona cupei, 
se obține.o viteză echivalentă nenulă, care justifică teoria și apropie conclu- 
ziile ei de datele experimentale. 


Exemplui numeric 48. Pentru motorul din exemplul numeric 4.7 să se determine viteza, 
W, pentru & = 350° RA. R. Din relația (10.21) rezultă Wp = (100/2): 1073m - 3000/30 (sin 
350° +-(0,25/2) sin 700% = 3,39 m/s ; din (10.7) și (10.8) rezultă s = (100/2) - 1073[1 — cos350* + 
+ (0,25/4)(1 — cos 700%] = 0,948. În fine W,=(1 — 0,49) :0,4: 3,391 + 24,311 + 
-+ 0,948))]2-1-0,1366 = 38,53 m/s. 


Influenţa vitezei W, asupra performanțelor arderii a fost evidenţiată 
experimental atît la MAS cît și la MAC; înțelegerea ei pretinde în continuare 
clarificări teoretice. 


4.4. PROPRIETĂȚILE COMBUSTIBILILOR 
DETERMINANTE PENTRU PROCESELE DE AMESTECARE, 
` AUTOAPRINDERE ȘI ARDERE 


Combustibilul pentru motoarele de autovehicule trebuie să îndeplinească 
mai multe deziderate: 1) să asigure pornirea sigură și rapidă a motorului la 
orice temperatură a mediului ambiant; 2) să permită funcționarea sigură a 
motorului cu un randament cît mai înalt; 3) să nu producă solicitări mecanice 
și termice ridicate precum și uzură mare; 4) să ardă complet, fără să producă 
substanțe nocive pentru sănătatea omului; 5) să nu acționeze coroziv asupra 
metalelor cu care vine în contact; 6) să permită transportul, depozitarea și 
distribuţia la consumator fără dificultate, fără pericol, cu menţinerea în timp 
a proprietăţilor; 7) să fie ieftin; 8) să fie în cantitate suficientă. 


În prezent, combustibilul lichid îndeplineşte cel mai bine acest deziderat. Proprietăţile 
lui se definesc printr-un număr de caracteristici standardizate care se grupează în trei clase : 
1) caracteristici care definesc proprietățile combustibilului determinante pentru procesele de 
pulverizare, vaporizare, autoaprindere și ardere (compoziția fracționată, presiunea de vapori, 
densitatea, viscozitatea, tensiunea supeificială, cifra octanică, cifra cetanică, indicele diesel, 
indicele de cocs, puterea calorifică) ; 2) caracteristici care definesc proprietăţile combustibilului 
determinante pentru uzura motorului (aciditatea minerală și alcalinitatea, aciditatea organică, 
conținutul do sulf, efectul de coroziune asupra lamei de cupru, impuritățile mecanice, conținutul 
de apă, conținutul de cenușă) ; 3) caracteristici determinante pentru transportul, depozitarea și 
distribuția combustibilului (gumele actuale, perioada de inducție, cifra de iod, punctul de con- 
gelare, temperatura de tulburare, punctul de inflamabilitate, culoarea). În acest paragraf se pre- 
zintă sumar caracteristicile din prima clasă; pentru celelalte caracteristici vezi [2] [18] [26]. 


Combustibilul lichid pentru motoarele de autovehicule este de două 
feluri: benzină pentru MAS, motorină pentru MAC. Benzina este un amestec 
de hidrocarburi care distilă între 30°C și 205°C; motorina este un amestec 
de hidrocarburi cu punct inițial de fierbere de 200...220*C și punct final 
380. ..400*C. Benzina și motorina s-au obținut multă vreme numai prin dis- 
tilarea primară a țițeiului. Mărirea consumului de combustibil lichid pentru 
motoarele cu ardere internă și necesitatea ridicării calității acestora a condus 
la elaborarea unor procedee chimice de fabricație, care, modificînd structura 
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| moleculară inițială, permit atît obținerea 


ii R unor compuşi noi, cu proprietăți supe- 


l i ît şi id buril 
-C-C-C-C-C— -¢-ç-ç-ç—  rioare cît şi prelucrarea hidrocarburilor 
DT DT (fi Ri i grele și a reziduurilor rezultate din distila- 
Penton Chg lopenton Ghz rea primară, nefolosibile în trecut, drept 


Gi & combustibil. Aceste procedee sînt: cracarea 


Ne A È (termică şi catalitică) ; reformarea (termică 

y A ~ / Me SO si caat). 
A Aaa | | i ă A T 
—C c— Hidrocarburile care alcătuiesc combustibi- 
Te mm Ca Ne Za lul lichid sînt: 1) hidrocarburi parafinice (alcanii) 
: \ ⁄ | cu formula chimică C, Haya cu legături simple şi 
Ciclopenton (hp Benzen (flp-p. lanț deschis de atomi de carbon (alcani normali) 
GI d sau cu lanț ramificat (izomeri ai alcanilor sau izoal- 


Fig. 4.29. Formula structurală a unor cani) (fig. 4.29, a şi b) ; 2) hidrocarburi naftenice sau 
hidrocarburi. cicloalcani, cu formula chimică CH cu legături 

simple și lanţ închis de atomi de carbon (6); 3) hi- 

drocarburi aromate, formate din unul sau mai multe cicluri cu șase atomi de carbon; ciclul 
de bază fiind benzenul, cu legături duble conjugate (4). Moleculele hidrocarburilor din combus- 
tibilul lichid conțin 5.. 30 atomi de carbon și anume 5...12 atomi în benzină și pînă la 
30 de atomi în motorină. Hidrocarburile pînă la patru atomi de carbon inclusiv sînt în stare 
gazoasă, la temperatura mediului ambiant. În afară de hidrocarburile menționate în com- 


bustibil se mai găsesc în cantități reduse, uneori nesemnificative, olefine, diolefine și ace- 
tilene. i 


Compoziția fracționată este o caracteristică fundamentală a combusti- 
bilului, de care depind multiple proprietăți de funcționare a. motorului 
întrucît ea definește ușurința de vaporizare. De aceea, ea se precizează prin. 
standard. Combustibilul este format din fracțiuni (grupe de hidrocarburi) 
care se deosebesc între ele prin temperatura de fierbere; compozițiă, pe frac- 
țiuni se numește compoziţie fracționată și se determină prin curba de distilare 
(fig. 4.30) care reprezintă fracțiunea dintr-un volum de combustibil, distilată 
pînă la o anumită temperatură. Comparînd curbele de distilare ale benzinei 
și motorinei se observă că prima indică, în raport cu cealaltă, un grad înalt 
de volatilitate a benzinei. Pe curba de distilare se precizează trei puncte de 
fierbere și anume punctele la care distilă 10%, 50%, 90%, dintr-un volum 
de combustibil. Ele se notează cu 719 respectiv so, Čoo; do Și Zoo împart dome- 
niul de distilare în trei intervale 4, b, c (fig. 4.31), fiecare din ele influențînd 
un număr de performanţe ale motorului. Calitatea de pornire a motorului 
depinde de ży care influențează timpul de pornire a MAS-ului, la o anumită 


temperatură źọ a mediului ambiant (fig. 4.32, a). În unele țări t1 < 50...55*C ` 


iar în altele variază cu anotimpul, benzina de vară avînd î,p = 71°C iar cea 
de iarnă to < 55°C. 

La MAC compoziţia fracționată influenţează viteza de vaporizare a pică- 
turilor și autoaprinderea. La o creştere a lui î,p de la 232*C la 288°C, con- 
ţinutul de fum din gazele de evacuare crește cu 30%. Fracţiunile grele din 
combustibil au CC mai mare (v. cifra cetanică), adică ușurință la aprindere 


mai mare. Cu toate acestea, mărirea temperaturii îș de la 225 la 285°C a 


condus la o creștere a timpului de pornire de nouă ori (fig. 4.32, b). ; 
Presiunea de vapori. Volatilitatea ridicată a benzinei are ca dezavantaje 
creşterea pierderilor prin depozitare şi întreruperea alimentării cu benzină 
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a motorului, prin formarea dopurilor de 
vapori în conducta de legătură de la 
rezervor la. carburator. . Presiunea de 
vapori (PV) evaluează înclinarea benzinei 
la formarea dopurilor de vapori. Cu cît 
PV este mai mare, cu atît crește perico- 
lul de întrerupere a alimentării. S-a con- 
statat că pentru a se împiedica formarea 
dopurilor de vapori ż nu trebuie să scadă 
sub o anumită valoare: žo> 0,5 + 46,5. 
Presiunea de vapori se determină intro- 
ducând o cantitate de benzină într-un vas, 
de volum determinat, care se menţine la 
o temperatură constantă (37,8*C). Benzina 


fiind neomogenă, fracțiunile ușoare se 


evaporă, iar presiunea vaporilor se citește 
pe un manometru; ea nu trebuie să depă- 
șească 500 mm Hg vara. Iarna, pentru 
a ușura pornirea, poate să ajungă la 
600 mm Hg. i 

Densitatea reflectă conținutul de frac- 
ţiuni ușoare din combustibil şi influen- 
țează direct unele caracteristici ale combus- 
tibilului, ca indicele diesel. Benzinele au 
densitatea cuprinsă în limitele 680...770 
kg/mē, iar motorinele în limitele 820. . . 900 
kg/m?. Ad 

Viscozitatea influenţează caracteristica 
jetului de combustibil, rezistența la depla- 
sare a combustibilului prin conductă, 
ungerea pieselor în mișcare din sistemul 
de injecție. Limita superioară a viscozi- 
tăţii este impusă de calitatea de pulve- 
rizare a combustibilului și de calitatea, 
de fluiditate. Pentru MAC prezintă interes 
fluiditatea motorinei la temperaturi joase 
întrucît viscozitatea, și așa mai ridicată 
la motorină, scade cu redu- 
cerea temperaturii. Experi- Y 
ența arată că iarna apare ` 
pericolul întreruperii alimen- «8/4 
tării cu motorină a moto- Į 147 
zului, de aceea, prin standard X PI 
se precizează punctul de X 
congelare a motorinei. Vis- '" 64 
cozitatea creşte cu presiunea 
de injecție, la 400 daN/cm? 
fiind de trei ori mai mare 
decît la 1 daN/cm?. Viscozi- 
tatea motorinei precizată 
prin STAS este 1,2... 
na LIE sau 2.3.. 8,9 eSt 
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Fig. 4.30. Curbe de distilare a combusti- 
bilului. 
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Fig. 4.31. Dependența performanțelor 
motorului de curba de distilare : 
7 — pornirea motorului rece ; 2 — pornirea caldă ; 
3 — dopurile de vapori ; 4 — încălzirea motorului 
după pornire ; § — formarea de gheaţă ; 6 — opri- 
rea motorului cald; 7 — accelerarea; 8 — depla- 
sarea autovehiculului în croazieră; puterea 
maximă; 9 — funcționarea liniștită; 70 — efici- 
ența pentru deplasări scurte; 77 — diluarea uleiu- 
lui; 72 — formarea de depozite; 73 — formarea 
de gume; 74 — depunerile pe electrozii bujiei. 
Intervalele de temperatură: 0... tz0*C(a); 
hio + --t90%C(0); to --- #100°C (6). 
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Fig. 4.32. Influența temperaturii de fierbere a unor frac- 
ţiuni din combustibil asupra ușurinţei de pornire a moto- 
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Fig. 4.33. Dependența tensiunii 
superficiale de temperatură : 


Fig. 4.34. Formula structurală 
a unor hidrocarburi. 
1 — benzină; 2 — petrol pentru trac- 


te 3 — motorină de iarnă ; 4 — moto- 
rină de vară; 5 —ulci. 


(2,5-1076 ... 8,5- 108 m?/s). Pentru benzine nu există restricții în privința 
viscozității. 

Tensiunea superficială influențează pulverizarea combustibilului deoarece 
este determinată de lucrul mecanic necesar pentru mărirea suprafeței lichi- 
dului [kJ/m? sau N/m]. Ea depinde de natura hidrocarburilor, scade cu creş- 
terea temperaturii (fig. 4.33) și cu creșterea presiunii, crește cu conținutul 
de fracțiuni grele. Tensiunea superficială (sau coeficientul de tensiune super- 
ficială) fiind mai mică la: benzină explică în parte volatilitatea mai înaltă a 
acesteia. Tensiunea superficială nu este o mărime standardizată. 

Cifra octamică (CO) reprezintă rezistența la autoaprindere a combustibi- 
lului de aceea ilustrează rezistența la detonație (v. par. 5.3) sau calitatea anti- 
detonantă a benzinei. Cifra octanică a benzinei se determină prin compararea 
acesteia, cu un amestec etalon, format din două hidrocarburi cu calități anti- 
detonante opuse. Una dintre hidrocarburi este heptanul normal (fig. 4.34) 
care are rezistență mică la autoaprindere (detonează ușor) și căruia i se atri- 
buie convențional CO = 0. Cealaltă hidrocarbură este izooctanul (un izomer 
al octanului) care are rezistența mare la autoaprindere (detonează greu) și 
căruia. i se atribuie convențional CO = 100. Heptanul normal are stabilitate 
chimică redusă, deoarece molecula este un lanț întins de atomi de carbon, 
care se descompune ușor. Izooctanul are stabilitate chimică mare, molecula 
acestuia fiind mai compactă, datorită ramificării lanțului, se descompune și 
se oxidează mai greu. Se numește cifră octamică a amestecului etalon procentul 
de izooctan în volum. Comparaţia dintre benzină și amestecul etalon se face pe 
un motor de construcție specială care permite producerea și înregistrarea unui 
nivel de. detonație determinat. 


Motorul pentru determinarea cifrei octanice este un monocilindru în patru timpi 
(de tipul TIAM 9 — 2 sau de tipul CFR) cu raport de comprimare variabil între 4 şi 
10 care se realizează prin deplasarea axială a cilindrului. Monocilindrul este cuplat cu un 
motor electric asincron care îndeplineşte două funcțiuni: porneşte monocilindrul și-i 
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menţine turația constantă, cu o precizie de 1%, în timpul 
funcționării. Un număr de echipamente controlează 
regimul de funcţionare. De exemplu, aerul este înclăzit 
inițial pînă la 40...50*C, apoi amestecul aer-combusti- 
Dbil este încălzit pînă la 141° + 1°C. Nivelul detonației 
se determină cu ajutorul unui aparat numit indicator 
de detonație (fig. 4.35) care este alcătuit dintr-un 


corp cilindric 7, în interiorul căruia se deplasează, 
liber o tijă metalică 2; partea inferioară a corpului 
se introduce în locașul din chiulasă și conține o mem- 
brană mctalică 3, pe care acţionează presiunea ga- 
zelor din cilindru. Pe cealaltă parte a membranei se 


sprijină liber tija 2, capătul superior al tijei se sprijină 
pe lamele elastice 4 și 5, carc, împreună cu rezis- 
Fig. 4.35. Echipamentul pentru 
înregistrarea intensității detona- 
indică temperatura rezistenței 6 pe cadranul unui tici. 


milivoltmetru 8, gradat convențional de la 0 la 100. 

Detonaţia din cilindru pune în vibrație membrana 3. Oscilaţiile acesteia se transmit prin tija, 
2 la lama 4 și determină închiderea circuitelor electrice. Rezistenţa 6 se încălzeşte. Tempera- 
tura acesteia este proporțională cu oscilațiile membranei, adică cu intensitatea detonaţiei., 
Benzina de încercat se compară cu două amestecuri etalon (CO,, CO,) care diferă, între cle cu 


tența 6 se află într-un circuit electric. Un termocuplu 7 


maximum două unități de cifră octanică, unul detonează mai puternic decît proba (indicaţia az 
pe scala aparatului), celălalt mai slab (ap). Iniţial, se aduce benzina de încercat în condiții de, 
detonație prin variaţia lui e și se citește pe scala aparatului indicația a,. Rezultă CO, = 
=C0, + (CO, — CO,) (a, — a,)| (a — a). ; 


„Se numeşte cifră octamică a benzinei cifra octanică a amestecului etalon care 
produce aceeaşi intensitate de detonație ca şi benzina în condipii de încercare 
standard. Standardul prevede determinarea CO prin două metode: metoda 
„Motor” la turația de funcționare 900 rot/min și metoda ,Research” (Cerce- 
tare) la turația de 600 rot/min. Se obțin: cifra octanică Motor (CO/M) și cifra 
octanică Research (CO/R sau CO/Ce). În general CO/R> CO/M iar diferența 
CO/R — CO/M se numește sensibilitatea combustibilului. Pentru motoarele 
de automobil, sensibilitatea combustibilului prezintă o importanță deosebită 
deoarece evidențiază comportarea combustibilului la detonație cînd turația 
motorului scade. Or, la turația de moment maxim pericolul de detonație 
este mai mare decît la turația de putere maximă. De aceea, benzinele se carac- 
terizează prin CO/R. De exemplu, benzina cu denumirea comercială 
Premium are CO/R = 98. În România se fabrică în prezent trei tipuri de ben- 
zină (tab. 4.2, a) cu CO/R = 75; 90; 98 cu sensibilitatea de 5, respectiv 10 
și 8 unități. 

Motoarele cu s ridicat (aproximativ 10) pretind benzine cu CO/R mai mare 
ca 100, denumite „snpercarburant”. În acest caz metoda tradițională. de deter- 
minare a CO a fost înlocuită cu metoda bazată pe „cifra de performanță”. 
Cifra de performanţă (CP) reprezintă creșterea de putere față de puterea obți- 
nută pentru CO = 100, fără detonație (fig. 4.36). CO se determină cu relația. 
indicată pe figură. Pentru CP = 130, corespunde CO = 110. 
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„Tabela 4.2 
Caracteristicile D combustibililor pentru autovehicule 
a) Benzine fabricate în România (STAS 176-65) 
Denumirea comercială Metoda 
Caracteristicile | ce analiză 
Normală | Regular | PA STAS 
Cifra octanică 
— metoda Research, min 75 90 98 26—68 
— metoda Motor, min 70 80 90 26—68 
— sensibilitatea 5 10 8 
— conținut de TEP, în 99 volume, max — — 0,6 990—72 
Distilare 
— ho °C, max : 79 70 70 36—67 
— 250, °C, max 145 120 120 
— Žo °C, max 195 180 175 
— temperatura finală de fierbere, °C, max 205 205 205 
— presiune de vapori, mm Hg, max. 500 500 500 121—60 
daN/cm? 0,666 0,666 0,666 


1) Numai caracteristicile determinante pentru procesele de vaporizare și ardere. 


b) Motorine fabricate în România (STAS 420-66) 


—15 A | 


ZI e 100) | —15B 
I iama vara | | 


| | Metoda 
j —45?) | de analiză 
STAS 


Caracte- 
risticile 


Indice Diesel, ; Š 
min 49 49 49 53 53 48 48 45 43 50—59 
Distilare 36—67 
— pînă la 300°C, 
% vol, min 50 50 50 75 75 50 50 50 55 
— pînă la 350°C, 
% vol, min 88 88 88 97 97 88 80 90 90 
Viscozitate 
la 20°C 117—66 
=°E 
Lest 1,2,..1,7 
Cocs (în 10% 2,5...8,5 
rezidiu), % 0,35 | 0,35 | 0,35 | 0,20 | 0,20 | 0,35 | 0,35 | 0,35 | 0,10 | 28—69 
Punct de conge- 
lare, °C max +5] -5| —10 | —15 | —5 15 25 | —35 45 | 39—56 
Puterea calori- f: 
că inferioară, 
min 240—66 
— kJ/kg 41422 41840 41422 — 
— kcal/kgf 9900 10000 9900 


E 1) Numai caracteristicile determinante pentru procesele de injecție, vaporizare, auto- 
aprindere, ardere. 
2) Caracteristici stabilite prin NID-3535/66. 


o cu cifră octanică ridicată se obțin şi prin aditivare (v. par. 
5.5.4). 
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Cifra cetanică (CC) reprezintă ușurința la autoaprindere a combustibilului. 
Pentru MAC ușurința la autoaprindere este o caracteristică esențială, deoarece 
de ea depinde pornirea rapidă și funcționarea normală a motorului. Cifra 
cetanică se determină prin compararea cu un amestec etalon. Amestecul eta- 
lon este format din două hidrocarburi pure cu calități opuse la autoaprindere. 
Cetanul (CgHs4) fiind un alcan cu structură liniară (fig. 4.37, æ) se descompune 
cu ușurință la temperaturi relativ joase, în prezența oxigenului, formează. 
produse intermediare de oxidare, care ușurează. aprinderea; i se atribuie 
CC = 100. Drept hidrocarbură cu rezistență mare la: autoaprindere se alege 
a-metil-naftalenul (C9H,CH,) care este o hidrocarbură aromatică. (fig. 4.37, b) 
și iseatribuie CC = 0. Rezistența mare la autoaprindere este determinată 
de compactitatea moleculei, de lanțul închis de atomi și dublele legături. 
Cifra cetanică a amestecului etalon este procentul în volume, de cetan în amestec. 
Cifra cetanică a motorinei se determină pe un monocilindru, în patru timpi, 
cu raport de comprimare variabil. Cînd se aplică metoda raportului critic de 
comprimare CC se determină astfel. Pentru combustibilul de încercat se mo- 
difică raportul de comprimare pînă la acea valoare minimă sub care nu se 
mai produce autoaprinderea. Se utilizează apoi două amestecuri etalon pentru 
care raportul minim de comprimare este odată mai mic și odată mai mare, 
decît acel stabilit pentru combustibilul de încercat. Prin metoda interpolării 
se determină CC, care pentru motoarele de autovehicule variază între 42. ..50 
unități. Cifra cetanică, exprimînd ușurința la autoaprindere, stă într-un 
raport invers proporțional cu cifra octanică, care exprimă rezistența la auto- 
aprindere. Experimental s-a stabilit că această legătură are forma: CO = 
= 120 — 2 CC. 

Indicele diesel. Determinarea experimentală a cifrei cetanice este labo- 
rioasă şi costisitoare. S-a găsit o metodă de laborator care măsoară ușurința. 
la autoaprindere pe baza unor proprietăți fizice ale combustibilului. Cifra cetanică 
depinde destul de exact de conținutul de hidrocarburi aromatice din combus- 
tibil (scade cu creșterea. procentului de aromatice). Apoi s-a stabilit că anilina 
proaspăt distilată se dizolvă complet într-o anumită cantitate de combustibil 
la o temperatură determinată, numită punct de anilină. Cu cît conţinutul de hi- 
drocarburi aromatice este mai mic, cu atît punctul de anilină este mai mare. Pe 
de altă parte, creșterea conținutului de alcani în combustibil mărește cifra 
cetanică a combustibilului dar micșorează densitatea lui (molecule mai ușoare). 
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72 „Cei doi indici de comparaţie (punctul de anilină și densita- 


68 tea) dau o taracteristică unică, indicele diesel (ID) cu care se 
64 apreciază uşurinţa la autoaprindere. Cu cît ID este mai mare 
7 cu atît CC este mai mare. Această dependență se arată în 
3 5 figura 4.38. În țara noastră se prepară șapte tipuri de mo- 
5 4 torină, pentru care ID = 45...53. 
y | Punctul de congelare este temperatura la care combus- 
S g tibilul își pierde fluiditatea, din care cauză se întrerupe 
32 > alimentarea cu combustibil pe timp rece. Motorina se cla- 
28 sifică după punctul de congelare (tab. 4.2, b)., Filtrele de 
4050 60 hîrtie, adoptate în ultimii ani pentru motorină, au un prag 


Cacehnicñ de filtrare foarte redus și determină întreruperea alimentării 
s „ din cauza blocării porilor ci. cristale de parafină, care se 
Tig. 4.98. Depen- formează înainte de a atinge punctul de congelare. De aceea, 
dența indicelui iu a f D 
diesel de cifra ce- . EXİstă tendinţa de a înlocui punctul de congelare cu punctul 
tanică. de filtrabilitate, care este temperatura minimă la care com- 
bustibilul nu blochează filtrul. 

Indicele de cocs. Motorina are tendința de a forma, prin ardere, depozite 
de cocs sau calamină (v. par. 18.7.3). Calamina se depune pe orificiul injec- 
torului și-l obturează parțial sau integral. Prin încălzirea combustibilului în 
absența aerului, o parte se volatilizează iar reziduul final reprezintă cocsul. 
Indicele de cocs IC reprezintă procentul de cocs care se formează la încălzirea 
unei mase m, de combustibil. Dacă m, este masa de cocs, atunci IC = 
= (Masina) * 100. Indicele de cocs se limitează prin standard. 

Puterea calorică. Prin ardere se degajă energia chimică conținută în com- 
bustibil. Căldura degajată în exterior prin arderea completă a unității de can- 
titate (kg, kmol, m3) de substanță combustibilă se numește căldură de reacție. 
Căldura de reacţie depinde de natura combustibilului și de, condițiile de 
presiune, temperatură, volum, în care s-a desfășurat reacţia. Dacă reacția 
are loc la volum constant se obține căldura de reacție la volum constant Q,; 
dacă reacţia are loc la presiune constantă se obține căldura de reacție la pre- 
siune constantă Q,. Căldura de reacție precizată la presiunea constantă de 
760 torri şi temperatura constantă de 0°C se numește putere calorică. 


Puterea calorică se determină într-un calorimetru care este un vas de oțel (bombă calori- 
metrică) așezat într-un vas cu apă. În vasul de oțel se introduce proba de combustibil și oxigenul 
comprimat. Amestecul se aprinde prin intermediul scînteii, se încălzește prin degajarea căldurii 
de reacţie şi transferă, căldura apei de răcire. Temperatura finală a amestecului este sub 100*C 
astfel că vaporii de apă conținuți în produsele de ardere se condensează. 


Cînd puterea calorică include și căldura. de vaporizare se numește -putere 
calorică superioară Q,. În motoarele cu ardere internă, produsele de ardere se 
evacuează la o temperatură superioară temperaturii de condensare a vapo- 
rilor de apă, de aceea, prin ardere se degajă mai puțină căldură decit Q,- 
Dacă se.scade din Q, căldura de vaporizare a apei se obține puterea calorică 
inferioară Q,. Drept unitate de cantitate de substanță pentru combustibilii 
lichizi se alege kilogramul (sau kgf) iar Q, se măsoară în kJ/kg (kcal/kgf). 
În tabela 4.3 se arată valorile medii ale lui Q,. 
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Tabela 4.3 
Caracteristicile de ardere ale unor combustibili 
Combustibilul - Soros eee) Omin Taina | E 
z > knol/kg kmol/kg E kcal/kgt 
Benzină 0,854 0,142 0,004 0, 1065 0,5075 45 524 10 400 
Petrol 0,860 0, 137 0,003 0,1058 | 0,4038 | 43 105 10 300 
Motorină 0,857 0,133 .0,010 0, 1043 | 0,4966 | 41850. 10 000 
Păcură 0,860 0, 120 0,020 0,1010 | 0,4809 | 41850 10 000 


Lucrul mecanic efectuat de gazele de ardere în cilindru depinde de gradul lor de încălzire 
(temperatura maximă din ciclu) care la rîndul lui depinde de căldura de reacție şi de cantitatea 
de amestec de gaze. Fiecare combustibil necesită o altă cantitate teoretică de aer pentru ar- 
derea lui completă. Dintre doi combustibili care au același Q; cel care necesită o cantitate mai 
mică de aer pentru arderea, teoretică determină un grad de încălzire mai înalt a gazelor de 
ardere (v. rel. 3.1). De accea, calitatea unui combustibil se apreciază prin puterea calorică a 
amestecului (Qiam) care reprezintă raportul dintre Q; și masa de fluid proaspăt 


Qiam = Qul (1 + Lmin) [kJ/kg]. (4.46) 


De exemplu, 1 kg benzină arde teoretic cu 15 kg aer, iar Quam = 43942/(1 + 14,88) = 2767k]| 
[kg am. Qam pentru combustibilii uzuali diferă puțin, deși Q; diferă pînă la 40...50%, astfel 
încît randamentul termodinamic (care depinde de temperatura maximă din ciclu) nu poate fi 
îmbunătățit prin schimbarea combustibililor uzuali, între ei. 


Puterea calorică inferioară se determină prin formule de calcul care țin 
seama de compoziția chimică a combustibilului (v. tab. 4.3). Formula lui 
D. I. Mendeleev dă valori satisfăcătoare pentru calculele termice: 


Qi = 34013c + 125600 h — 10900(0 — s) — 2512(9h + u) [kJ/kg], (4.47) 


c, h, o, s, u fiind fractiunile masice de carbon, hidrogen, oxigen, sulf și umi- 
ditate din combustibil. Pentru combustibilii românești s = 0; c, h, o în ta- 
bela 4.3, iar u = 0,0001. . .0,0005*. Cînd arderea este incompletă (v. par. 4.5) 
căldura degajată Q,„ este mai mică, întrucît în produsele de ardere apare CO 
Și Ha. Qin se determină cu relaţia 


Qin = Q; — 120 000(1 — Ln 8), (4.48) 


Lmin = 0,5 kmoli/kg (tab. 4.3). 


mia 


kS iN 


* Conținutul redus de apă nu influențează pe Q,. Dar, la un consum de 30 1/100 km, 
rezultă 30 000 -0,0005 = 15 cm ê apă, care, iarna, transformîndu-se în cristale de gheață 
blochează filtrul de combustibil. Din acest motiv filtrul se încălzeşte liber (se aşază lingă 
o zonă caldă a motorului) sau forțat (cu lichidul de răcire a motorului). 
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4.5. TERMODINAMICA ARDERII 


Aerul necesar arderii. Compoziţia chimică a combustibililor lichizi nu se 
definește exact printr-o formulă chimică, întrucât ei sînt un amestec de hidro- 
carburi. Totuși, o bună aproximaţie o oferă formula chimică a octanului 
CsHas pentru benzine și a cetenei Cis Haz pentru motorine. Compoziţia chi- 
mică exactă se determină experimental pentru fiecare combustibil și se ex- 
primă prin conținutul de carbon c (kg 'carbon/kg comb), de hidrogen k (kg 
hidrogen/kg comb) și de oxigen o (kg oxigen/kg comb), celelalte elemente din 
combustibil (sulf, azot etc.) fiind în proporții foarte reduse influențează 
neînsemnat termodinamica arderii. Compoziţia masică a unor combustibili 
de motoare se arată în tabela 4.3. 


Reacţia de oxidare completă, a carbonului este C + O, —> CO,. Este convenabilă urmă- 
toarea convenție privind unităţile de măsură : substanţele lichide se măsoară în kilograme iar 
substanțele gazoase în kilomoli. Știind că masa atomică a carbonului este 12 reacţia anterioară, 
se scrie : 12kgC + 1 Iimol 02— 1 kmol CO; împărțind cu 12 rezultă: 1kgC + (1/12) kmol O,—> 
— (1/12) kmol CO,. Dacă se arde c kg carbon, pentru 1 kg combustibil se obține 


IE kg C cf kmol O, c kmol CO, 
c! — + >- — |e (4.49) 


ji kg comb 12 | kg comb 12 | kg comb 


Reacţia, de ardere completă a hidrogenului este H, + (1/2)O, H,O. Repetind raționa- 


mentul rezultă 
kg H hk [ kmol O, h [ kmol H,O 
h — | 4 — => —| ————— |. (4.50) 
kg comb 4 kg:comb 2 |. kg comb 
` 


Cantitatea de oxigen necesară pentru arderea teoretică completă a unui 
kilogram de combustibil va fi suma cantităților de oxigen (c/12 -+ 7/4) nece- 
sare pentru arderea completă a părților componente, mai puțin cantitatea 
de oxigen (0/32) prezentă în unele sorturi de combustibil. 


e h o 
min = — + — — — [kmoljkg]. 4.51 
mea Pa sul Jkg] (4.51) 


Se observă că Omin s-a determinat din condiția ca oxidarea substanțelor 
inițiale de combustibil să se producă integral. În acest caz substanțele finale 
nu mai posedă energie chimică. Arderea prin care energia chimică conținută 
în substanțele inițiale este transformată integral în alte forme de energie se 
numeşte ardere completă, iar cantitatea minimă de oxigen necesară pentru 
arderea completă se numește teoretică sau minimă. 

Arderea în motoare este și de tipul incomplet. Prin ardere incompletă 
se înțelege tipul de ardere în care combustibilul nu dispune de oxigenul nece- 
sar oxidării complete. În acest caz, produsele de ardere conţin o parte din 
energia chimică a substanțelor inițiale. 
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Tabela 4.4 


Compoziţia gravimetrică şi volumetrică a aerului 


Conţinutul, în % 
Componentul 
Părţi de volum E de masă (greutate) 
Azot 79 77 
Oxigen : 21 23 


Reacţia, de ardere incompletă a carbonului este C + (1/2)02—CO sau 1 kg C + (1/2:12) 
kmol O,— 1/12 kmol CO. Dacă, din ckgC/kg comb fracțiunea za kgC/kg comb trece în CO 
atunci ecuaţia finală este 


7 kg C = co kmol O; P 4co [| kmol CO P (4.52) 
a kg comb 2-12 | kg comb 12 | kg comb 


Cînd arderea este incompletă o parte din hidrogen nù reacționează cu oxigenul, 


Cantitatea de aer necesară arderii complete teoretice sau cantitatea minimă 
de aer Lmin necesară arderii complete, se determină cunoscînd proporția de 
oxigen în aer (tab. 4.4). Se întelege că Omin = 0,21 Lmin sau tinînd seama de 
relația (4.51): 


1 ic h 0 kmol 
RAE RUNA z 4.51% 
Teiul (5+ 4 32 )| kg | ( ) 


Cantitatea reală de aer, disponibilă pentru arderea unui kg combustibil 
este dată de relația (1.10): L = ALmin În tabela 4.3 se arată valorile Omin și 
Lmin Știind că masa moleculară a aerului este M, = 29 kg/kmol, rezultă că 
pentru benzina din tabela 4.2, Lmin = 0,5073 -29 = 14,71 kg aer/kg comb 
sau aproximativ 15 kg aer/kg comb. 

Numărul de kmoli de substanțe inițisle v, care participă la reacția chimică 
este suma 7 


vi = Amint Ve [kmol/kg comb], (4.53) 


v, fiind numărul de kilomoli de combustibil pentru 1 kg combustibil, iar 
M, fiind masa moleculară a combustibilului, rezultă că v, = 1/M,. Benzina 
fiind reprezentată de octan (CsHas) are M, = 8 -12 + 18 = 114 kg comb/ 
kmol, pentru motorină (CagHaz) rezultă M, = 16 -12 + 32 = 224 kg comb/ 
kmol. La MAC se admite v, = 0. 

Compoziția produselor de ardere. Pentru calculele termochimice din ci- 
lindru este necesar să se cunoască compoziția produselor de ardere care de- 
pinde de coeficientul de dozaj (tab. 4.5). 
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„_1) Cazul k> 1. Numărul de kilomoli de CO, și H,O (vcos, Ymo) rezultate 
din arderea combustibilului este precizat de membrul drept al ecuaţiilor 
stoichiometrice (4.49) și (4.50), relațiile (1) și (2), tabela 4.5. i 

Numărul de kilomoli de azot (vx,) se determină ţinînd seama de proporția 
de azot în aer (v. tab. 4.5, rel. 3). i i 

Numărul de kilomoli de O, (voz) care nu a reacţionat chimic se obține 
dacă se scade din cantitatea de oxigen disponibilă (0,21 L) oxigenul consumat 
în reacție (0,21 Lmin) relația (4). 

Numărul de kilomoli de substanțe finale este dat de relaţia (5). 
? 2) Cazul A < 1. Se presupune că o parte (xco,) din carbonul disponibil 
în 1 kg combustibil arde complet și trece în CO,, iar restul (xco) trece în CO. 
Pentru determinarea celor două necunoscute sînt disponibile două ecuații 
de bilanț masic. Ecuația de bilanț masic al carbonului este xco, + ăco = 
= c(a); ecuaţia de bilanț masic al oxigenului se scrie pe baza ecuaţiilor stoi- 
chiometrice (4.49), (4.50) și (4.52), însumînd cantităţile de oxigen necesare 
arderii și egalindu-le cu cantitatea de oxigen disponibilă: xco,/12 + h/4 + 
oaa 12 = 0,21 ALmin(b). Rezolvînd ecuațiile (a) și (b) rezultă relațiile 

și (7). 

Este de reținut condiţia. xco, = 0, care dă valoarea critică a coeficientului 
de dozaj al aerului de ardere: ^, = 1 — c/5,04 Lm Pentruc = 0,854 și 


, Tabela 4.5 
Relaţii pentru calculul compoziţiei şi calităţii amestecului 
a) Compoziţia produselor de ardere 
EEEN Substanţa Cantitatea de substanță, în kmol/kg comb.* 
ac, z i 
121 CO, H,O, c 
Na, Os vco, = -i7 ` (0 
(fără Op, pentru i > 
à= 1) h 
VE ze 2) 
YN = 0379) = 0,79L min (5) 
Yo, = 0;21(A — Lin (4) 
Melo) E NO EYN CE YO; (5) 
a< 1 CO, CO, E7 = 0 — 5,04(1 = 3 
HÔ, Hy, N, en PEP i 
“co = 5,04(1 acad 2)Lmin (7) 
Ycoa = zcogl 12 (8) ! 
Yco = col 12 (9) 
VE,0 = ro" hl2 (10) 
Ym, = (1 — oh 2 (11) 
Yy, = 0: 79L min (12) 
Vi Vcgs E Yeo h YO Y YN (13) 
mo = 1 — (0,9...1,0) vco/p (14) 


* Cu excepţia relaţiilor (6), (7) şi (14) care se măsoară în kg/kg comb. 
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Tabela 4.5 (continuare) 


b) Coeficientul de dozaj al aerului* 


area i Relația Autorul 
A 100— [CO,] a a 
Bogat -= = m (1) | Gerrish și Meem 
i C 0,329(1 + Rje) {CO;] 
A 100 4- T[CO;] 
Sărac E _ (2) 
C 0,416(1 + hle) [CO;] 
5; 2 
— a si SET Je (3) Leonard 
C  SICO]+11[€C0]—4[02]+86[HC]+849 
9 = j 
Bogat laS T eee] (4) | Shell TRC II 
G 0,329(1 + h/c)ă [COz] 
| 
A 97,7 +- T X [CO] 
Sărac m=- Sp (5) 
c 0,416(1 + A/e) S [CO] 
A : 
* A = —- —. Date suplimentare : 


C Lmin 
T = 3(1 + hoN + cl); 
Q = (97,7 COz] — 1,5[CO] — [02] — [HC])/79; 2 
[CO] = 100([C0;] -+- [CO] -+ 6[ĦC])/(100 -+ 5[HĦHC] — 0,5[C0]); 
Lmin = 11,45(3 -+ cjh)/(1 + clh) ; 
ICO,], [CO] ... concentrația determinată experimental, în %. 


L nin=0,507 rezultă ħ„=0,65. Dacă <Ar, în produsele de ardere apare carbon 
nears (particule de carbon) a cărui prezență este obiecțională deoarece acti- 
vează uzura motorului. 

În lipsă de oxigen, fracțiunea 4,0 din h trece în vapori de apă, restul 


(1 — 34,0) este hidrogen liber. În acest caz, ecuația (4.50) devine: xu,oh + 


+ Xu,0h/4 — 1u,oh/2. Produsele rezultate prin ardere vor ii precizate de rela- 
tile (8...13). 

etil s-a stabilit că dacă A < 1, combinaţiile carbonului și hidro- 
genului cu oxigenul disponibil se fac în anumite proporții și anume, pentru 
h]e = 0,16...0,18, raportul Ra, = vm,/Yco = 0,45...0,5 (pentru A/c = 0,13 
rezultă Ru, = 0,3). Atunci, cu relația (11) rezultă relația (14). 

Pentru benzina din tabela 4.3, cu relațiile (7) și (9) pentru ^ == 0,9 rezultă 
vco = 0,021 kmol/kg comb, iar din (14) se obține xno = 0,85, adică 85% 
din H, trece în H,O iar 15% rămîne liber. În unele cazuri se admite ipoteza 
că hidrogenul este mai activ chimic decît carbonul, astfel că, în lipsă de oxi- 
gen, el trece integral în H,O. În acest caz xmo= 1, vu, = 0, iar (10) trece 
în yao = hj2. 

Compoziția produselor de ardere în funcție de coeficientul de dozaj (la 
MAS) și de coeficientul de sarcină (la MAC) se arată în figura 4.39. 

Compoziţia produselor de ardere se determină cu aparate numite anali- 
zoare de gaze. Pentru determinarea gradului de ardere incompletă, în vede- 
rea reglării sistemului de alimentare cu combustibil sau punerii la punct a 
unui procedeu de ardere, se folosesc curent analizoarele electrice, care sînt 
relativ simple. Cînd produsele arderii incomplete se evaluează ca substanțe 
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x poluante, se foloseşte o tehnică de mă- 
n 7 i sură de înaltă precizie, dezvoltată în ul- 
A 4 18 Ea timul deceniu, bazată pe analiza spectro- 
z w G+ >. scopică în infraroșu, analiza prin ionizare 

7 în flacără și analiza prin chemiluminis- 


z a, l; 
z A a ç  cență. 
K 7, 5 Amalizorul electric este de două tipuri, 
4 ê t după principiul de funcționare: 1) ana- 
, lizorul pentru CO, bazat pe con- 
ductibilitatea gazelor; analizorul pentru 
CO(CO-+H;), bazat pe căldura de reacție 
b rezultată din postarderea gazelor de eva- 
cuare. Se înțelege că analizorul combinat 
e a enda Coneenmapie a fost, de asemenea, realizat. 
PIOONSO OT (AF ardore Je coenen de Analizorul electric pentru CO, compară 
cored a aero Ad E deia roina (h) conductibilitatea termică a probei E 
prelevate din conducta de evacuare, cu 
conductibilitatea termică a aerului. |Conductibilitatea termică a gazelor de 
evacuare este mai mică decît a aerului din cauza CO.-ului (coeficientul de con- 
ductibilitate în kJ/mhK este: Asr = 86,8 - 103; ño, = 87,4 - 103; ìn, = 
= 85,9 + 103; Aco = 79 - 1073; Aco, = 51,2 + 103). Peste o rezistență elec- 
trică R}, încălzită se trece un curent de aer; peste o rezistență electrică Rs, 
încălzită la aceeași temperatură cu R, se trece un curent de gaze de ardere. 
În primul caz, rezistența electrică se răcește mai intens, deoarece Aa, este mai 
mare (v. rel. 3.24). Se montează cele două rezistențe într-o punte Wheat- 
stone (fig. 4.40, æ), cu rezistenţele Rs, R, constante, alimentată de o sursă 
S de curent continuu, de joasă tensiune. Iniţial, rezistenţele R, și R, se 
găsesc în aer iar puntea este echilibrată. Rezistenţele reglabile Rọ și Ra 
compensează inițial micile nesimetrii. Curentul gazelor de evacuare, răcite 
pînă la temperatura aerului, modifică temperatura rezistenței R}, proporți- 
onal cu concentrația de CO, din amestec. Puntea se dezechilibrează, mili- 
voltmetrul mV măsoară tensiunea de echilibru iar scara aparatului este 
etalonată în procente de CO, sau indică direct dozajul combustibilului d (rel. 
1.8) sau inversul lui, dozajul aerului d. Dacă în relaţia (1.8)se face m,= 
=1, atunci mg = L, care, substituit din (1.10) dă d = 1/ALmin Inversul 
lui d se mai numește raportul aer (4) pe combustibil (C) și se reprezintă 
pe scala aparatului: 


-08 1 BÀ Mesia) SD Mă 
a : Drem 


AL minlkg/kg]. 


Pentru Lum = 14,7 şi h= 0,67...1,08 rezultă limitele scalei A/C = 
= 10:1...16:1. Cînd se verifică reglajul pentru amestecul de putere, A = 
= 0,84. . .0,92, iar A/C = 12,5.. .13,5. În regimul de mers în gol, pentru CO 
maximum 4,5% (v. par. 26.5) rezultă A = 0,83, ceea ce înseamnă A/C = 
= 12,301, 

În gazele de evacuare se găsesc vapori de apă care au coeficientul de con- 
ductibilitate n,o apropiat de îco,. Ei modifică transferul de căldură şi reduc 
precizia determinării. De aceea, gazele de evacuare sînt trecute inițial prin 
o cameră de condensare 7, care elimină vaporii de apă în separatoarele 2. 
Serpentina 3 răceşte gazele de evacuare. 
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Fig. 4.40 Schemele aparatelor pentru determinarea unor produse de ardere, 
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Analizorul electric pentru CO (fig. 4.40, b) asigură postarderea oxidului 
de carbon și a hidrogenului molecular, rezultați din arderea incompletă. 
În acest scop, rezistențele electrice R, și R, montate într-o punte Wheat- 
stone, asemănătoare cu cea anterioară, se confecționează din platină și 
se aduc la o temperatură ridicată, 700. ..800*C. Aerul încălzit de rezistența 
R, alimentează. camera cu rezistența R,, prin care trec gazele de evacuare. 
Sub acțiunea catalitică a platinei și a temperaturii ridicate, în prezența oxi- 
genului, CO și H, se oxidează, iar căldura de reacţie sporește temperatura 
rezistenței R,. Puntea se dezechilibrează, iar milivoltmetrul, care înregis- 
trează tensiunea de dezechilibru, se etalonează adecvat. 


Analizorul prim spectroscopie în infraroșu serveşte pentru determinarea, 


oxidului de carbon. Se bazează pe proprietatea moleculei de a absorbi lumina 
pe benzi înguste de lungimi de undă. De exemplu, CO absoarbe în banda 
4,5...5 um. Aparatul este alcătuit din două celule (fig. 4.40, c). Prin celula 
de prelevare 7 curge gazul de analizat, care absoarbe o parte din energia 
emisă de o sursă de lumină infraroșie 2; în celula de referință 3 se află un 
gaz inert care nu absoarbe radiația în infraroșu. La o extremitate a celulelor 
se află detectorul 4, alcătuit din două compartimente 5 și 6 separate prin 
o membrană 7, umplute cu amestec de gaze, apropiat de aceia care trece prin 
celula, de prelevare. Compartimentul 5 primește o energie radiantă mai 
mare, amestecul se încălzește mai mult, apare o diferență de presiune care 
deformează membrana; deplasările membranei se măsoară cu un traductor 
capacitiv și cresc cînd sporeşte concentraţia de substanță din proba de anali- 
zat (energia absorbită E, este proporțională cu concentraţia C, lungimea } 
a coloanei de gaz, constanta k de absorbţie și energia incidentă E, astfel 
că E, œ RCIE,). 

Precizia măsurării crește dacă analizorul funcționează prin impulsuri de 
lumină. De aceea, între sursele de lumină și celule se montează un disc ro- 
titor 8, prevăzut cu fante, astfel că încălzirea compartimentelor se produce 
ciclic, membrana vibrează, în concordanță cu variațiile de presiune, iar tra- 
ductorul capacitiv înregistrează oscilațiile membranei, care au o frecvență 
determinată de numărul de fante și viteza de rotaţie a discului. Analizorul 
servește și pentru determinarea altor produse de ardere, CO, O, Nẹ HC, 
dacă se folosesc elemente cu gaze de referință corespunzătoare. 


Anahzorul prin ionizare în flacără serveşte pentru determinarea hidrocar- 
burilor (HC). Se bazează pe proprietatea hidrocarburilor de a ioniza flacăra 
de hidrogen: și oxigen. Proba de gaz împreună cu hidrogenul intră într-un 
arzător (fig. 4.40, d); oxigenul întreține arderea. Flacăra trece printre două 
plăci colectoare 7, montate într-un circuit electric. În prezența hidrocarburilor, 
între plăcile aflate sub o diferență de potenţial apare un curent de ioni, care 
este proporțional cu concentrația de HC. Sensibilitatea aparatului ajunge 
pînă la o parte pe miliard. 

Analizorul Brin chemihimimiscență serveşte pentru determinarea oxidului 
și bioxidului de azot. Se bazează pe radiația luminoasă care apare în reacția 
dintre oxidul de azot (NO) și ozon (03). Într-un reactor 7 cu flux continuu 
(fig. 4.40, e) ajunge proba de analizat care conține NO și ozon, produs prin 
descărcări electrice de un generator auxiliar 2. Reacţia chimică produce fotoni 
care sînt detectați într-un tub fotomultiplicator 3. Cînd interesează și conți- 
nutul de NO, proba de gaz este trecută printr-un reactor termic 4, în care 
NOz-ul trece în NO (chemiluminiscența se produce numai la reacția dintre 
NO și 03). Concentrația de NO este proporţională cu intensitatea luminii 
emise. 
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Fiind cunoscute unele substanțe din gazele de evacuare s-au dezvoltat 


relaţii de calcul care dau dozajul aerului în amestec (d = A/C) sau coeficien- 
tul de dozaj al aerului (à). În tabela 4.5, b se arată trei grupuri de relații. 
Relaţiile (1), (2) definesc raportul A/C dacă se măsoară concentraţia de CO, 
(compoziția chimică a combustibilului, adică c, J este cunoscută în prealabil 
prin analiză chimică). În acest caz, echipamentul de măsurare este simplu 
dar precizia este mică. Relaţia (3) dă o bună precizie dar pretinde cunoaș- 
terea unui număr suplimentar de substanțe. Concentrația de O, se deter- 
mină cu un analizor polarografic sau paramagnetic, care are cost ridicat. 
Al treilea grup de relaţii dă o precizie mare și nu pretinde cunoașterea 
Os-ului, astfel încît costul determinării se află între cele două extreme. Cu 
analizoare în infraroșu se determină CO,, CO, HC. 

Variația molară. Reacţiile de ardere nu conservă întotdeauna numărul 
de kilomoli de substanță inițială v,. Diferența v, — v: = Av se numește 
variație molară. Reacţia de ardere completă a unei hidrocarburi de forma 
generală CH, este 


CH + (m + n[4)0a = mCO, -+ (n/2)H30, (4.54) 


deci: v; = + m + nj4; y = m + nf2. Astfel, v; —- v = (n]4) — 1. Rezultă 
că variația molară depinde numai de numărul de atomi de hidrogen din 
molecula hidrocarburii. Dacă Ay < 0, (n < 4) apare fenomenul de contracție 
molară, dacă Av = 0 (n > 4) variaţia molară este nulă (cazul metanului). 
Întrucît combustibilii lichizi sînt alcătuiți din hidrocarburi care au #> 4, 
rezultă că arderea în motoare se desfășoară cu dslatație molară. Pentru calcu- 
lul arderii în motor este comod să se calculeze coeficientul chimic de variație 
molară u, definit de raportul 


He = vw (4.55) 


Ă În cagul à> 1, v se calculează cu relația (5) din tabela 4.5, a; iar v, rezultă 
din relația (4.53). În final se obţine 


0 = (aa E 0[32) 0 e ud. (4.36, a) 
În cazul à< 1, procedind analog rezultă 
pe > 1021034760. 2 DE mea e în A a i (4.56, 3) 


Dependenţa coeficientului chimic de vari- 4 
ație molară de A se arată în figura 4.41 pentru “ap 46 47 48 09 VI PA 
benzină și motorină. 15 
Căldura specifieă a fluidului motor, Flui- 4 i 128 
dul motor este un amestec de gaze. Înainte 115 
de ardere, în admisiune și comprimare ames- ia — 105 
tecul este format din acr, gaze reziduale și MAC i 
vapori de combustibil și se numește amestec 
imțial. La începutul arderii, în cilindru se CE E 
află va kmoli amestec inițial 
= Fig. 4.41. Dependenţa coeticien- 
tului chimic de variaţie molară 


de coeficientul de dozaj al 
Vai = Yi F y, == v(i F Yr): (4.57,a) aerului. 
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5 = i derii fluidul 
La MAS, v; = Lmin + Ve; la MAC vi = Mnn La finele arder: 
motor este format din gaze de ardere, iar în cilindru se află va kmoli gaze de 
ardere 


Na Ng F Yr = Vale + Var = vilue F Yr): (4.57, b) 


Tinînd seama de gazele reziduale, se defineşte coeficientul total de variaţie 
molară, raportul 


b = Vaal Yat z (be F YI a Yr) (4.58) 


care diferă neînsemnat de po. SE 

Fluidul motor fiind alcătuit din i componente se determină Da pei A 
molară P, a fiecăruia, fiind cunoscută compoziția fluidului Totor man e 
şi după ardere şi numărul de kilomoli. Atunci, căldura specifică la volum 
constant a fluidului motor este 


Cum = EP,;Cau[k]J/kmoK], (4.59) 
iar căldura specifică la presiunea constantă este, în SI (v. Anexa 2): 
G = R + Cum = 8,314 + Corn (kJ/mol K], (4.60) 
deoarece R = 8,314 kJ/kmoiK; în ST relaţia este 


Cpm = AR + Cpm = 1986 + Cam [kcal/kmol K], (4.60*) 


deoarece A = 1/427 [kcal/kglm], R = 848 kgfm/kmol K, iar AR = 1,986 kcal/ 


lK: k 
Sonen adiabatic, adică raportul k = C,/C, este (Anexa 2): 


R= 1 E 8,314/(Co)s1; k = 1+ 1,986](Ci)sz- i (4.61) 
Nu se pierde în precizie dacă se neglijează gazele reziduale la calculul 


ă ii ifi i i luidul motor înainte de ar- 
căldurii specifice a amestecului. Atunci, pentru fluidul motor 
dere, enla participația aerului P, şi a combustibilului P.: 


Pa = Mnal Lmin t vo; Pe = VolALata + Yo); (4.62, a) 


pentru fluidul motor,. după ardere, în cazul A >1 rezultă 


Pro, = veoulvri Pro = val vr; Pa, = Welyr; Po, = vol Ys. (4.62, b) 
toate mărimile fiind precizate anterior; pira Siza a <1 se procedează 
aplicînd relaţiile (8...13) din tabela 4.5, d. SATA 
Eoo ce aaa căldurile specifice ale substanțelor care alcătuiesc 
fluidul motor, se observă că trebuie să se ţină seama de variaţia lor cu tempe- 
ratura. Se scrie variația energiei interne pe un interval de temperatură 


ToT 


AUr,-T = i CAT O o); (4.63) 


To 
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Tabela 4.6 


Coeticienţii căldurii specifice medii C, = a + DT) 


Intervalul?), 273—Te[K] Intervalul 3, 273—Tmaz[K] 
Substanţa 
a fi b a b 
Aer 19,67 2,51: 10-38 > = 
Benzină 101,98 219,46- 10-2 E = 
CO, 27,62 11,72- 10-8 38,50 3,35- 10-a 
co 19,25 | 3,35: 10-3 20,92 2,09: 10 
H,O 23,01 5,44: 1073 23,85 502.4 
Ha 20,09 126-109 | 18,83 2,09- 1072 
Na 19,67. | 2,5110 | 21,34 1,67- 103 
oN 19,25 | 4,60: 10-3 23,02 1,67: 10-39 


1) C, în kJ/kmol K (:4,185 kcal/kmol °K) 

2) Limita superioară Te a intervalului corespunde temperaturii fluidului motor de la 
sfirșitul comprimării. 

3) Limita, superioară, Tmas a intervalului corespunde temperaturii maxime a fluidului 
motor în timpul arderii. 


relația definește două, clase de călduri specifice: căldura specifică reală C (T) 
și căldura specifică medie C„(T), ambele fiind funcțiuni de temperatură. Căl- 
dura specifică medie este valoarea medie a căldurii specifice pe intervalul 
de temperatură Tọ — T, temperatura iniţială avînd întotdeauna aceeași va- 
loare T = 273°K. Ambele clase de călduri specifice sînt folosite în calculele 
de ardere. Este important să se rețină condițiile în care se folosește una sau 
alta dintre clasele de călduri specifice. Cînd se efectuează calcule cu evoluții 
termodinamice globale (v. calculul arderii, par. 5, 6 şi 6.5) se apelează la Q,. 
Cînd se prelucrează diagrama indicată, deci se urmărește variaţia energiei in- 
terne pe intervale mici de temperatură, se apelează la C,. În tabela 4.6 se 
prezintă căldura specifică 0,. În matricile M4, și M*%, (fig. 28.2) se pre- 
zintă coeficienţii căldurii specifice reale C,, care corespund relațiilor (28.5*), 
(28.5%*). Se obţine o ușurare la efectuarea calculelor termice, dacă se deter- 
mină C, din relaţia (4.61), știind că pentru k(7) s-au stabilit cu mare precizie 
relaţiile (3.13), (3.13%); (7.3) și (7.3%). 


4.6. CINETICA ARDERII 


Viteza de veachie reprezintă numărul de kilomoli de substanță care reac- 
ţionează în unitatea de timp. Pentru a compara vitezele de reacţie este con- 
venabil să se raporteze viteza de reacţie la unitatea de volum. În acest caz, 
viteza de reacție reprezintă variaţia concentraţiei în unitatea de timp. Con- 
centrația C a unei substanțe reactante este C = v/V, v fiind numărul de 
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kilomoli de reactant iar V — volumul. Dacă pentru simplificare V = ct, 
atunci viteza, de reacție este 


ö = —(4C]dz) = —(1/V)dv/dz; (4.64) 


semnul minus evidențiind faptul că, creşterile elementare sînt de sens opus. 
Dacă într-o reacție chimică, substanțele inițiale A și B produc substanțe 
finale X și Y, dacă se scrie reacţia chimică sub forma 


aA +bB xX + yY, (4.65) 


unde a, b, x, y sînt coeficienți stoichiometrici, atunci viteza reacției chimice, 
definită prin variația concentrației uneia dintre substanțe, de exemplu A 
sau X este 


Ca = k,C3Ch(a); r = kaC3C$ (b), (4.66) 


adică viteza C4(Cx) este proporțională cu produsul concentrațiilor, sau, pe 
baza teoriei cinetico-moleculare, cu produsul dintre frecvența ciocnirilor din- 
tre moleculele substanțelor reactante (substanțelor finale). : 

Constanta k,(ka) se numește constanta vitezei de reacție, indicele s evi- 
dențiind faptul că reacția se desfășoară de la stînga la dreapta (prin con- 
ventie ecuaţia stoichiometrică se scrie astfel încît reacția de la stînga la dreapta 
să fie exotermă, reacție directă), iar indicele d, pentru reacția de la dreapta la 
stînga (reacție inversă, endotermă). A 

Dacă fiecare ciocnire dintre molecule (adică, fiecare apropiere dintre mole- 
cule pînă la o distanță la care întrepătrunderea cîmpurilor electrice face 
posibilă salturi de electroni și regrupări de atomi cu formarea de molecule 
noi) ar conduce obligatoriu la formarea de legături chimice noi, toate reac- 
tiile ar decurge practic instantaneu (numărul ciocnirilor dintre' molecule în 
unitatea de timp fiind enorm). 


Întrucît reacțiile decurg cu viteze finite se conchide că numai o parte 
din ciocniri sînt eficiente. Ca urmare, constanta k, < 1 (ka < 1) şi exprimă 
măsura -În care ciocnirile între molecule sînt eficiente. Pentru ca ciocnirea. 
să fie eficientă moleculele trebuie să posede o energie suficientă pentru 
ruperea. legăturilor vechi. Distribuţia statistică de viteze arată că numai o 
parte dintre molecule au viteze și deci energii cinetice foarte mari. Surplu- 
sul de energie față de ehergia medie, necesar pentru 
ca ciocnirea să fie eficientă se numeşte energie de 
activare. Moleculele care posedă acest surplus de 


F energie se numesc molecule activate. Condiția acti- 

D vării se ilustrează grafic (fig. 4.42) reprezentînd 

aa e nivelul mediu al energiei moleculelor inițiale E, 

> [i și moleculelor finale £,. Diferenţa E, — E; = Q 
8 . Y Y : A 

Š reprezintă căldura de reacție. Pentru a trece din 


starea inițială în starea finală este necesar ca mole- 


X ia 

i p Eig im culele să posede surplusul de energie Æ, adică 
+i a i - x 
T recte endoterm? tocmai energia de activare (moleculele trebuie să 
Timp treacă un „deal de energie). Surplusul de energie 


` . E depinde de natura chimică a substanței. Ener- 
Fig. 4.42. Schemă pentru defi- A Fi îi i iatu 
nirea condițici de activare. gia de activare a hidrocarburilor care alcătuiesc 
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benzina și motorina este de œ~14 000 kJ/kmol. Viteza de reacție este cu 
atît mai mare cu cît energia de activare este mai mică. Pe de altă parte, 
un combustibil cu viteza de reacție mare a fost caracterizat anterior ca 
un combustibil cu mare ușurință la aprindere (cu cifra cetanică mare) sau 
cu mică rezistență la aprindere (cu cifra octanică mică). Rezultă că CC ~ 1/E 
și CO ~E, dependențe care dau semnificație fizică cifrei cetanice și cifrei 
octanice. E este o mărime care se determină în condiții de laborator; CC și 
CO exprimă aceeași proprietate a combustibilului, dar în condiţii de func- 
ționare a motorului. 5 

Teoria cinetică a gazelor calculează fracțiunea din numărul total de mole- 
cule care posedă un anumit surplus de energie E față de nivelul mediu, 
fracțiune care este e E/AT, ceea ce permite să se precizeze constanta, de viteză; 


în general k = Ke-721, ceea ce arată că viteza Č crește exponențial cu 
temperatura T (cu cît crește T cu atât crește frecvenţa ciocnirilor dintre mole- 
cule, T fiind proporțional cu pătratul vitezei medi) a moleculelor). Această 
dependență este extrem de importantă pentru motor, deoarece arată o cale 
de a intensifica sau limita aprinderea. Concentrația combustibilului în cilin- 
dru este C, = pal RT (v. rel. 4.17), iar a aerului C, = Pa] RT; Pas Pos fiind 
presiunile parţiale, întrucît p = fa + Pa rezultă Ca = (P — Po)]RT. Tinind 
seama, de relația (4.66) se poate scrie că viteza de reacție a combustibilului 
este 


C, = Ke ERTAC,, b), (4.67) 


adică Ċ depinde de patru parametri: E, T, Ce p (ultimii doi exprimați 
implicit prin funcția f, K fiind o nouă constantă de proporționalitate). 


Echilibrele chimice şi disocierea. Reacțiile din cilindru sînt reversibile, adică nu decurg 
pînă la capăt, reacția definită de relația (4.65) decurge în sens direct, de la stînga la dreapta 
sau în sens invers, de la dreapta la stînga. Experiența arată că în anumite condiții de stare 
unele reacții îngheață, adică concentrațiile substanțelor inițiale şi finale rămîn nemodificate, 
Starea unui sistem de substanțe veactante în care concentrațiile nu variază se numește echilibru chi- 
mic, Echilibrul chimic reprezintă un echilibru dinamic, deoarece reacția nu încetează, în schimb 
viteza, reacției de la stînga la dreapta Ò; este egală cu viteza reacției de la dreapta la stînga 


CE = Gi). Un echilibru chimic se modifică dacă variază concentrația, presiunca sau tem- 
peratura. Stricarea echilibrului chimic se numeşte deplasarea echilibrului. În reacțiile exoterme, 
Ja, creşterea, temperaturii, echilibrul chimic se deplasează de la dreapta la stînga. 

Analiza, spectroscopică a gazelor de ardere din motoarele cu ardere internă (mai ales din MAS) 
arată că la temperaturi ridicate produșii de ardere sînt mai numeroși decît cei rezultați din reac- 
tiile stoichiometrice, fiind mai frecvent în număr de zece : COz, H,O, Na, Oa, CO, Ha, OH, H, 
*0,. NO. Prezenţa ultimelor șase produse se explică în parte pe baza deplasării echilibrelor chi- 
mice. La temperaturi ridicate (2500. ...2800*K), nivelul ridicat de energie la care se găsesc unele 
molecule permite scindarea acestora, în atomi și grupări de atomi (radicali). Fenomenul se nu- 
mește disociere şi decurge, în general, cu absorbţie de căldură. Reacţia de oxidare a, oxigenului 
de carbon se transformă într-o reacție de disociere cînd se efectuează de la dreapta la stînga, 
"CO + (1/2)0p + CO, adică, la deplasarea echilibrului chimic. Dacă se notează cu v, numărul de 
ikilomoli de produs final, cînd reacţia, (4.65) decurge complet în sens direct și cu vag — numărul 
«de kilomoli de produs final la echilibru chimic, atunci vag < Y, din cauza reacției inverse, Se 
mumeşte grad de disociere raportul 


3 = (Yg — Vaza) va (4.68) 


Gradul de disociere creşte exponențial cu temperatura şi scade cu creşterea, presiunii, La 
:2000K. și 25 daN/cm?, gradul de disociere pentru -reacția CO+(1/2) O, — CO, este 3 = 5,3 + 
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+ 1073; la S5000K şi 25 daN/em?, 
3 = 2,09 - 1071 (sau 219%) ła 3000K și 
75 daN/em?, 3 = 1,31 - 1071. În motoa- 
rele cu ardere internă prezintă interes 
practic cel mult următoarele echilibre 
chimice: 


CO+(1/2) = CO; H, + (1/2)0; = 
= H,0; OH+(1/2)H, > H,O; 
Oe (1/203; He (1/2) H; 
NO = (1/2)N; SI (1/2)0, 

(4.68*) 
care dau naștere la produși de disociere. 
Primele troi echilibre apar la tempera- 
turi de cca 2000K (fig. 4.43), deci atît în MAS cît și în MAC, ultimele trei apar la temperaturi 
de peste 2500K şi se întîlnesc la MAS. Disocierea în motor. are mai multe consecințe: 
1) sporește numărul de molecule (v; crește) ceea ce ridică nivelul presiunii maxime cu aproximativ 
2—4% ; 2) reduce randamentul indicat real cu aproximativ 1— 3%, deoarece reacţiile de disociere 
sînt endoterme și reduc temperatura, maximă a ciclului (în destindere, are loc resocicrea gazelor 
prin reducerea de temperatură, reacţiile de resociere sînt exoterme, se eliberează căldura de 
reacție consumată, dar fără eficiența; caracteristică, temperaturilor înalte); 3) influențează 
cinetica formării substanțelor nocive din gazele de evacuare (v. cap. 26). 


20002300 T 
Fig. 4.43. Modificarea compoziției produselor d 
„ardere cu temperatura. 


Manifestările arderii. Toate fenomenele caracteristice arderii în motoare 
se grupează în două clase: 1) apariuia flăcării sau aprinderea: 2) dezvoltarea 
flăcării sau propagarea. Aprinderea este de două feluri: a) aprinderea mono- 
stadială; b) aprinderea polistadială. În primul caz, reacția decurge atît 
de repede, încît substanțele inițiale trec în produse de ardere (nucleul de 
flacără) fără a se evidenția practic stări intermediare ale reacției; în al doilea 
caz, între substanţele inițiale și cele finale se evidențiază substanțe inter- 
mediare, stadii distincte de reacție. Propagarea flăcării depihde de natura: 
amestecului în care se produce. Se distinge: a) propagarea flăcării în ames- 
tecuri omogene (cazul MAS-ului); b) propagarea flăcării în amestecuri hete- 
rogene (cazul MAC-ului). În cazul (a) sînt caracteristice două clase de feno- 
mene: a.) flacăra laminară; aş) flacăra turbulentă. În cazul (b) se disting 
de asemenea două clase de fenomene: b,) flacăra turbulentă ; bọ) flacăra. 
difuzivă. 

Limitele: de aprindere în amestecurile omogene. Reacţia de ardere a 
octanului CgHag + 12,502 = 8CO02 + 9 H,O presupune ca o moleculă de 
octan să se ciocnească simultan cu 12,5 molecule de oxigen. Probabilitatea 
unui asemenea fenomen este nulă. Cinetica reacției chimice arată că, chiar 
probabilitatea unei ciocniri simultane a trei molecule — ciocnire trimolecu- 
lară — este deja foarte redusă. Vitezele de reacție calculate pentru hidro- 
carburi, pe baza mecanismelor cinetice simple s-au dovedit a fi în discor- 
danță cu vitezele măsurate. Evidenţierea, pe cale experimentală a unor pro- 
duse intermediare, a sugerat ideea că reacția se desfășoară în etape succe- 
sive.: Totodată s-a. descoperit că reacția este inițiată și propagată de atomi 
și grupuri de atomi sau radicali foarte reactivi, denumite elemente reactive, 
care se introduc în reacție pe căi diferite (prin disociere, prin declanșarea. 
scînteii etc.), prin reacpiile imipiale sau de imițiere (1). Elementele reactive: 
au capacitatea de a iniția reacţii noi. Dacă, după fiecare reacție elemen- 
tară rezultă pe lîngă substanţele finale sau intermediare și un element reac- 
tiv nou, acesta din urmă asigură inițierea unei noi reacții elementare. Astfel, 
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Tabela 4.7 
Limitele de aprindere a unor combustibili 
Combustibilul 5 Au (Ces) a(Cei) 
Benzină de avion 0,675 1, 13 
Benzină auto 0,709 1,10 
Izooctan 0,718 1,03 


se formează lanzuri de reacție sau reacții de propagare (2 ), inițiate și între- 
ținute de elementele reactive noi, care rezultă în urma actelor elementare, 
se formează o eacșie în lang. Propagarea unui lanţ de reacție se poate între- 
rupe, prin așa-numitele reacții de întrerupere (3), prin care elementul reac- 
tiv se dezactivează. Reacţiile de dezactivare au loc (v. fig. 4.45, a ): a) cînd 
elementul reactiv întilnește o moleculă inertă, căreia îi cedează energia de 
activare; b) cînd se produce o ciocnire trimoleculară ; c) cînd elementul reac- 
tiv este adsorbit la perete. 

Pe baza teoriei reacțiilor în lanț se explică limitele de aprindere sau de inflamabilitate * 
ale amestecurilor omogene. Experiența arată că un amestec omogen de combustibil și aer nu se 
aprinde în orice proporţie. Cînd concentrația de combustibil crește peste o anumită, valoare 
denumită limita superioară de aprindere (C cs), corespunzătoare unui amestec bogat, precizat prin 
coeficientul de dozaj 1, aprinderea nu are loc. Cînd concentrația de combustibil scade sub o 
anumită limită, denumită limita, inferioară de aprindere (Cai) corespunzătoare unui amestec 
sărac, precizat prin coeficientul de dozaj 22, aprinderea devine din nou imposibilă, În tabela 
4.7 se arată limitele de aprindere, în condiţii normale de stare (Po, To) pentru trei combustibili. 
Limitele de aprindere depind de temperatură, Această, dependenţă, împarte cîmpul diagramei 
T—C sau T—) (fig. 4.44) în două regiuni. i i 

Dacă la temperatură, T}, A> da sau A < 2 deşi în amestec se dezvoltă, reacții inițiale de 
formare a, agenților reactivi (de exemplu prin declanșarea, Scînteii), probabilitatea de dezvoltare 
a lanțurilor este mai mică decît probabilitatea, de întrerupere, iar aprinderea nu se produce ; 
“cînd A > 2 moleculele de combustibil sînt în proporţie redusă şi probabilitatea întilnirii lor cu 
elemente reactive este mică, cînd A < M, moleculele de combustibil sînt în proporţie ridicată, 
iar probabilitatea ciocnirilor trimoleculare este mare. 
“Cînd A = A și A = d, probabilitățile de inițiere şi între- 
rupere sînt egale. Cînd < A< 2, probabilitatea de 
inițiere este mai mare decit probabilitatea de întrerupere, 
zeacţia se propagă în lanț și se produce aprinderea (nucleul 
de flacără). Faptul că limitele de aprindere cresc cu tempe- 
Tatura, arată căile prin care se ușurează aprinderea sau se 
“mărește stabilitatea ei. Astfel, încălzirea fluidului motor 
proaspăt sau mărirea raportului de comprimare măresc 
“stabilitatea, la aprindere. Gazele reziduale fiind formate 
“din molecule inerte micşorează stabilitatea de aprindere, 
Prin întreruperea lanțului de reacție. La reducerea 
“sarcinii, prin închiderea obturatorului, Ygr creşte sensibil u E %3 Do k EÀ 
dv. par, 2.1.2.1) şi deplasează, limitele de aprindere, astfel A 
încît la aceeași temperatură T, amestecul trebuie îmbo- Fig. 4.44. Dependenţa dintre tem- 
«gățit (funcționare neeconomică) pentru a nu ieşi din  Peraturăşi coeficientul de dozaj la 
limitele de inflamabilitate (aş, < e) ; zii ad civile 


* A nu se confunda cu punctul de inflamabilitate a combustibilului, care 
reprezintă. temperatura minimă, la presiunea atmosferică normală, la care vaporii 
ide la suprafața combustibilului se aprind în contact cu o flacără, 
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Reacfi sd . = £ 
oe N Autoaprinderea *. Experienţa 
rai [20] arată că la arderea combustibililor 


în motor viteza de reacție este mult 
mai mare decît viteza care rezultă 
din teoria reacțiilor înlănțuite. Urmă- 
rind să explice vitezele de reacţie 
superioare celor în lanț N. N. 
Semenov a descoperit caracterul 
ramificat al reacțiilor în lanţ șia 
elaborat fcoria reacțiilor cu lanţuri 
A 4 ramificate, care consideră că după 
Fig. 4.45. Ilustrarea reacțiilor ramificate. fiecare act elementar al lanţului 
y i 3 rezultă două elemente reactive (în loc 
de unul ca în teoria reacțiilor în lanţ) care inițiază reacţii elementare noi. 
Viteza de reacție crește mult mai repede prin ramificarea lanțurilor (fig. 
4.45, a). Cea mai simplă reacţie în lanț ramificat este reacţia de formare 
a vaporilor de apă (fig. 4.45, 5). Elementele reactive rezultă din reacția 
inițială de disociere a hidrogenului (H, = H + H). Lanţurile ramificate sau 
catenare se propagă prin noile elemente reactive (HO, OH) dar se formează 
totodată şi produsul final — apa. Viteza reacției catenare creste chiar în 
condiţii izoterme. Dacă se adaugă și efectul termic al reacției, viteza se 
amplifică mult. cd 
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i în mediul reactant din cilindru se creează condiții locale (o descărcare electrică) pentru dez- 
voltarca unei reacții chimice, Reacţia începe cu viteze reduse şi afectează un volum redus de: 
amestec —mnucleul de reacţie. Dacă reacția este exotermă, 
se degajă căldură, iar viteza de degajare a căldurii de 
reacție (Q, = dQ,/d7) este proporţională cu viteza reacției 
chimice, C, = Be-Z/RT, Prin difuzie moleculară și 
microturbulență, o parte din căldura degajată se evacu- 
ează în afara, nucleului, iar viteza, de transfer convectiv 
de căldură (Q, = d9,Jd7) prin suprafața sferică a nucle- 
ului este Q, = C,A (T — 74) unde C, este coeficientul de 
convenţie ; A — aria de schimb de căldură. Se observă că 
Q, creşte exponențial cu T; Qe creşte liniar cu 7 (fig. 
4.46, a). Dacă Q, > Q, atunci în nucleu rămîne o 
cantitate de căldură, care amplifică din aproape în 
aproape temperatura, Prin degajare de căldură tempera- 
tura crește, ceea ce produce o sporire a vitezei de reacție, 


AA Jz 
er care la rîndul ci amplifică, temperatura și deci viteza, de 


Fig. 4.46. Schemă pentru ilus- reacție. La un moment dat viteza de reacție devine atît 
trarea exploziei termice. 


de mare (valoarea critică, Cor) încît căldura eliberată 


f * Termenul »&utoaprindere” este obiecționabil deoarece sugerează că aprinderea com- 
bustibilului are loc „de la sine”, În realitate, aprinderea se produce numai la çontactul 
combustibilului cu aerul comprimat, ajuns la un anumit nivel de presiune și temperatură, 
De aceea s-a, renunțat la denumirea de „motor cu autoaprindere: pentru denumirea, ,,mo- 
tor cu aprindere prin comprimare“, Totuși în literatura despecialitate termenul „auto- 
aprindere” grupează o clasă de fenomene caracteristice tipului de aprindere „în volum” 
care se desfășoară printr-o succesiune de stadii de reacție (aprindere polistadială). Dată, 
fiind răspândirea termenului de „amtoaprindere”! în acest sens, el a fost adoptat în lucrare, 
În plus, înlocuiește expresia, greoaie „aprindere prin comprimare”, 
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produce o creştere esențială de presiune, temperatură şi radiație care marchează, declanșarea 
arderii sau autoaprinderea. Acest tip de autoaprindere se numește termică, deoarece este numai 
efectul creşterii treptate de temperatură datorită reacției exoterme,. Dacă, 9, sc $, autoaprinde- 
rea nu are loc; la limită, ġ,= fo] c Şi rezultă temperatura critică (T or) de autoaprindere termică. Me- 
canismul reacțiilor ramificate evidențiază un alt tip de autoaprindere și anume autoaprinderca 
catenară, În acest caz, reacția se desfășoară, izoterm, dar ea se accelerează prin ramificarea lanțu- 
lui (autoaccelerare). La un moment dat viteza reacției chimice atinge o valoare atît de mare, 
cantitatea, de substanță cuprinsă în reacție este atit de importantă, căldura degajată este 
atît de ridicată încît creşterea, de presiune şi temperatură marchează momentul 
autoaprinderii. 


Autoaprinderea combustibilului este un fenomen mai complex, deoarece 
reacția este exotermă. Începutul reacției are un caracter catenar (viteza 
crește prin ramificarea lanțurilor), iar ulterior intervine și un efect termic 
(datorită degajării de căldură). Astfel, autoaprinderea combustibilului are 
un caracter catenaro-termic. 

Între momentul inițial (+ = 0) de producere a primelor molecule acti- 
vate și momentul atingerii vitezei critice (7 = ze.) trece un timp (fig. 4.46, b), 
numit perioadă de inductie (sina) sau întârzierea la autoaprindere (Taa). Se înţe- 
lege că Tea trebuie să fie invers proporțional cu viteza critică de reacţie. 
N. N. Semenov a determinat pe cale analitică o formulă de calcul pen- 
tru aa Și anume 


Taa = Kp PERT, (4.69) 


(din 4.67, deoarece sa, ~ 1/Ċ.) care arată că aa depinde de trei factori: 
presiune, temperatură și energie de activare (natura combustibilului). Cu 
cît energia de activare este mai mare, iar presiunea și temperatura mai 
reduse cu atît numărul ciocnirilor eficiente se micșorează, viteza de reacție 
Ca, scade, se atinge mai tîrziu, iar Tea crește. 


Relaţia lui Semenov pune în evidenţă corelația dintre presiune și temperatură dacă zpg== 
='ct și anume p” = N -eF/RT, adică presiunea trebuie să scadă la creșterea temperaturii (curba 
ABB”, fig. 4.47). Cercetări experimentale. efectuate cu hidrocarburi parafinice arată aba- 
teri de la această lege în domeniul temperaturilor joase (curba reală ABCD). Ramura BC 
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Fig. 447. Corelaţia dintre temperalură și presiune în cazul aprinderii catenaro-termice, 
pentru unele tipuri de hidrocarburi și tipuri de peroxizi. 
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reprezintă evident o anomalie deoarece 
exprimă o dependență între presiune și tem- 
peratură, opusă celei evidențiate de auto- 
aprinderea, catenaro-termică. O altă anomalie 
constă în aceea că, în timp ce în regiunea 
temperaturilor înalte (TI) flacăra apare la 
capătul unui proces de autoaccelerare con- 
tinuă a reacțiilor catenare, în regiunea 
temperaturilor joase (TJ) flacăra caldă 
este precedată de flăcările reci, denumite 
astfel deoarece se dezvoltă la temperaturi 
relativ joase, degajă cantități relativ reduse 
; de căldură și radiază mai puțină lumină 
Flacăra. decît flacăra caldă. Astfel, domeniul de 
autoaprindere poate fi împărțit în două 
regiuni distincte : domeniul temperaturilor 
înalte (linia A—1—2) în care aprinderea 
Fig, 4.48. Stadiile caracteristice pentru aprin- are un caracter continuu, monostadial; 
derea polistadială. domeniul temperaturilor joase (linia 2—1— 
B—C—D) în care aprinderea are un carac- 
“ter polistadial (o succesiune de stadii, diferite din punct de vedere, chimic). Peninsula, 
1—3—C delimitează regiunea de presiune și temperatură în care apare flacăra rece. 
După cum a arătat A. S. Socolic în motoarele cu ardere internă se creează, condi- 
“ţii pentru aprinderea polistadială, (detonaţia în MAS, autoaprinderea în MAC), de aceea cunoaș- 
terea mecanismului ei este necesară. La temperaturi joase nu este posibilă formarea elemen- 
telor reactive pe calea descompunerii moleculelor. Iniţial are loc un fenomen de oxidare a mole- 
culei cu formarea de peroxizi organici (reacție endotermă). Peroxidul — substanță bogată 
în oxigen — se formează prin încorporarea unei molecule de oxigen pe legătura atomilor de 
carbon sau pe legătura, celor de hidrogen (fig. 4.47). 

Procesul de oxidare la acumularea, peroxizilor durează (Tep) pînă cînd concentrația lor 
în mediul reactant atinge o valoare critică. Creşterea concentrației peste cea critică duce la 
«descompunerea peroxizilor și formarea unor, compuși intermediari — aldehide și radicali. 
Apariția primilor compuși intermediari este pusă în evidență de o ușoară creștere de pre- 
siune (fig. 4.48) şi de temperatură (căldura, eliberată 5... 10%), precum și de luminiscența, 
caracteristică radiaţiei moleculei de formaldehidă. Aceste reacții au primit denumirea, de flă- 
«cări reci şi se desfășoară, în intervalul Ty, Stadiul următor Tyg se caracterizează prin reacțiile 
de oxidare a formaldehidei şi apariția de radicali și CO; reacțiile au primit denumirea, de 
flacără albastră din cauza luminozităţii caracteristice a CO-ului. În fine ultimul stadiu, a 
cărui durată este neglijabilă în raport cu celelalte durate, este stadiul flăcării calde, reacțiile 
caracteristice fiind cele de formare a CO, şi H,O. Astfel, la temperaturi joase, aprinderea 
are un caracter polistadial și nu se supune legilor autoaprinderilor catenaro-termice decît 
în parte. La temperaturi înalte, aprinderea nu poate fi polistadială, deoarece peroxizii se des- 
„compun rapid. Ramura 1—2, descoperită de Socolic, arată că aprinderea polistadială se dez- 
voltă, chiar la temperaturi înalte, dacă presiunea amestecului este ridicată. Asemenea condi- 
ţii sînt caracteristice MAC-ului. Astfel nucleul de flacără în MAC este rezultatul unei aprin- 
deri polistadiale. La MAS, aprinderea, polistadială, produce nucleul detonant. 


Formarea 
peroxizilor 


oldehidelr şi 
radicalilor 


Aprinderea forțată a unui amestec omogen se realizează prin intermediul 
unei descărcări electrice sau printr-o suprafață caldă. Sub influența tensiu- 
nii dintre electrozii bujiei se formează un canal bun conducător de elec- 
tricitate. În canalul scînteii are loc o concentrare mare de energie care pro- 
duce o serie de fenomene fizico-chimice: degajare de căldură și lumină, 
unde de șoc și sonore, ionizarea moleculelor şi excitarea lor. Temperatura 
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momentană atinge 20000 K. Excitarea moleculelor face posibilă inițierea 
de lanţuri reactive; Reacţia începe catenar și se accelerează termic. Cînd 
viteza reacției atinge valoarea, critică se produce explozia locală, apărînd 
nucleul de flacără.  Aprinderea are un caracter monostadial și se produce ca 
un proces la temperaturi. înalte. 


Temperatura nucleului de flacără (7,,). Cercetările din ultimii ani din motoarele cu 
ardere internă fac apel frecvent la temperatura, flăcării inițiale (nucleului de flacără) pentru 
a urmări neomogenitatea termică a fluidului motor în timpul arderii. Temperatura Tar se 
determină pe baza unui model simplu de ardere (model termodinamic) care presupune că arde- 
rea locală, are loc izobar (modelul de ardere izobară): căldura de reacție la presiune constantă 
Qrp serveşte pentru creşterea de energie internă AU și producerea de lucru mecanic L prin 
destinderea gazelor din nucleu, adică Q,„ = AU + L sau Q,p= AI, AT fiind variația de ental- 
pie. Pentru simplificare se consideră că arde 1 kg de combustibil de la. temperatura inițială 


Te (din momentul declanșării scînteii sau injecțici) pînă la temperatura finală Tap adică 
Q = YgaC poa (Tar To)— YaiC pail Te ~ To), de unde í 

Tag = To + I0 + Yai pai Te — TodlYgaCpra (4.70) 
unde va Yga rezultă din relația (4.57, a, b), iar G oae Goga sînt căldurile specifice medii la pre~ 


siune constantă, ale amestecului inițial, respectiv gazelor de adere. 

Exemplul numeric 4.9. Să se determine temperatura nucleului de flacără la un MAS 
care funcționează cu A = 1. Se cunoaște: Q; = 44 000 `k J/kg; va; = 0,507 kmoli/kg; vg= 
= 0,53 kmoli/kg; C pai = 28;3 kJ/kmol; Cpga = 39,5 kJ/kmol; Ty = 600 K. 

R. Se aplică relația (4.70): T p= 273 + [44 000 + 0,507 -28,3(600 — 273)]/0,53 -39,6 = 
= 2 593 K. 4 


4.7. FIZICA ARDERII 


Propagarea îlăcării în amestecuri omogene. Odată format nucleul de 
flacără, proprietatea cea mai caracteristică pe care o are o constituie capa- 
citatea de a se propaga de la sine în amestecul reactant. Propagarea flă- 
cării este posibilă deoarece frontul ei schimbă căldură și substanță. Transfe- 
rul de căldură ridică temperatura zonelor vecine frontului, iar transferul de 
masă induce în zonele învecinate elementele reactive. Astfel, propagarea 
flăcărilor este rezultatul unui proces de aprindere monostadială, la tempe- 
ratură ridicată, care se răspîndește din aproape în aproape în amestecul carbu- 
rant. Flacăra se numeşte laminară dacă transferul de masă și căldură din frontul 
ei se efectuează la scara moleculară (difuzie moleculară și conductibilitate ter- 
mică). i 

Flacăra laminară se caracterizează printr-o zonă îngustă în care se desfășoară reacția 
chimică, numită front de flacără (fig. 4.49, a). Flacăra laminară apare cînd propagarea are loc 
într-un amestec omogen în stare de repaus sau la curgerea laminară printr-un tub. Frontul 
de flacără separă amestecul ars de cel proaspăt și este atît de subțire (zecimi de milimetru 
grosime) încît se consideră că practic, reacția se desfășoară pe o suprafață. Viteza cu care 
se deplasează, frontul flăcării față de gazele proaspete se numește viteză normală sau lami- 
nară WE. Întrucît reacția se desfășoară pe suprafață între viteza laminară și viteza de 
reacție există o proporționalitate directă; de aceea, viteza laminară depinde de aceiași factori 
de care depinde şi viteza, de reacție. Pentru vaporii de benzină, w% = 0,12 mjs în condiții 
normale. 
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Tig..4.49. Reprezentarea flăcărilor laminare (a) și turbulente (b, c). 


Viteza flăcării față de un reper fix (bujie sau perete) W, este mai mare decit viteza 
W deoarece fiecare zonă de flacără care arde se dilată și trece de la temperatura ameste- 
cului inițial Ta; la temperatura flăcării Ta, Tila; Z 3...35. Ca urmare, frontul de flacără 
avansează mai repede, datorită dilatărilor succesive (granița cu linie întreruptă, fig. 4.49, a). 
Dacă reactanții se găsesc într-un cilindru închis, fiecare dilatare a frontului produce o com- 
primare a amestecului din avalul și amontele frontului; presiunea și temperatura în cilindru 
cresc. Rezultă că amestecul din zona finală ZF (cea din urmă zonă la care ajunge flacăra 
prin propagare sau zona opusă zonei inițiale) arde la o presiune şi temperatură mai mare 
decît amestecul din zona iniţială (zona, din vecinătatea primului nucleu de flacără; la MAS — 
zona din vecinătatea, bujiei). La un moment dat, flacăra împarte amestecul din cilindru în 
două componente fundamentale: amestecul inițial și gazele de ardere. Fluidul motor devine neomo- 
gen termic și chimic. 


Viteza de propagare a flăcării în motor ajunge la 30...40 m/s. Aseme- 
nea viteze de propagare pot fi atinse numai de flacăra turbulentă. Flacăra 
turbulentă se propagă în medii turbulente (de aici și denumirea ci). Transfe- 
rul de căldură și substanță (elemente reactive) din flacără în amestecul 
iniţial se face prin convecție și difuzie turbulentă, ceea ce explică viteza 
mare de propagare a flăcării turbulente. Din cauza difuziei turbulente supra- 
fața flăcării este puternic deformată (b). Întrucît turbulenta reprezintă o 
mișcare dezordonată, deformarea flăcării este aleatorie, iar suprafața ci 
este ireproductibilă de la ciclu la ciclu. O particularitate deosebit de impor- 
tantă a flăcării turbulente este grosimea ei foarte mare, care ajunge pînă 
la zeci de milimetri. Întrucât transformările chimice se petrec într-o zonă 
largă, conceptul de front de flacără nu mai este potrivit pentru flacăra 
turbulentă. Ca urmare, granița luminoasă de separare a gazelor de ardere de 
ainestecul proaspăt poartă numele de front de aprindere, deoarece el inițiază 
aprinderea amestecului, arderea continuînd în adincime. Cercetări recente 
au arătat că în spatele frontului de aprindere arderea continuă cu intensi- 
tate, deoarece există combustibil care nu a reacționat chimic, ceea ce s-a 
explicat pe baza ipotezei că flacăra turbulentă ar reprezenta un ansamblu 
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de flăcări laminare. Bazat pe modelul flăcării turbulente, propus de A. S. 
Socolic, care consideră că arderea turbulentă reprezintă o succesiune de aprin- 
deri, în anul 1963 autorul a dezvoltat ideea că în motorul cu aprindere 
prin scînteie flacără se dezvoltă numai prin mecanismul turbulent, deter- 
minat de pachetele de fluid (micro și macropulsaţii) care au o mișcare 
dezordonată. [9] 

Datorită difuziei turbulente, pachete de fluid se autoaprind și se sting 
succesiv. Pachetele de fluid care ard, interferează și se amestecă cu pache- 
tele de fluid proaspăt; primele se sting în urma contactului cu gazele reci, 
iar ultimele se autoaprind datorită contactului cu gazele fierbinți și elemen- 
tele reactive. Se dezvoltă astfel un proces de aprindere pulsatorie, durata 
“ap è unui ciclu al procesului fiind determinată de scara turbulenței 7 și inten- 
sitatea acesteia W’, (Ta,[5] = 2 [m]/W" [m/s]). Aprinderea monoștadială a 
pachetelor de fluid rece are o perioadă de inducţie za, iar viteza de pro- 
pagare a flăcării turbulente sau a frontului de aprindere ar fi reprezentată 
din considerente dimensionale, de relația ' 


Wi = Vina W' (aplim) = WR (4.71) 


care arată că viteza flăcării turbulente este proporțională cu intensitatea 
turbulenței și raportul adimensional R. În anul 1972 J.Chomiak obține 
[5] pe baza măsurărilor de chemoluminiscență efectuate în flacăra turbu- 
lentă, prima confirmare experimentală că aceasta reprezintă un ansamblu 
de pachete de fluid, diferențiate prin intensitatea chemoluminiscenței (aprin- 
dere pulsatorie); că dimensiunea celui mai mic pachet de fluid este de 1,5. mm; 
că intensitatea și variația chemoluminiscenței elimină posibilitatea inter- 
pretării flăcării turbulente ca o sumă de flăcări laminare. 


Raportul R, din relația (4.71) reprezintă un factor de natură chimică, Tpg fiind invers 
proporțional cu viteza de reacţie, probabil că pentru Tap să existe o dependență asemănă- 
toare, pentru că la reducerea coeficientului de dozaj à (creşterea concentrației de combusti- 
bil) de la 1,4 la 0,8, experiența arată că W, creşte doar de 1,5 ori, iar W, crește de cinci 
ori, ceea ce subliniază că influența factorilor chimici asupra flăcării turbulente este relativ 
redusă. Rezultă deci că flacăra turbulentă este determinată în principal de mecanisme fizice. 


Faptul că W, este proporțional cu intensitatea turbulenței are o impor- 
tanță fundamentală pentru motorul cu ardere internă, mai ales pentru MAS, 
deoarece oferă inginerului mecanic posibilitatea de a dirija eficient arderea 
în motor, prin intermediul intensității turbulenței. 

Faptul că flacăra turbulentă are o grosime de zeci de mm are de ase- 
menea o implicație însemnată în motor. Datorită acestei proprietăți, arde- 
rea nu se încheie cînd frontul de aprindere a parcurs în întregime camera 
de ardere. Dacă 7, este durata de propagare a flăcării, iar Tą, durata de 
ardere a combustibilului, atunci, în flacăra turbulentă există întotdeauna 
inegalitatea 7, < Tar (în flacăra laminară 7, = Tar), ceea ce se ilustrează în 
figura 4.49, c, care arată că frontul de aprindere parcurge distanța x, dar 
arderea continuă în spatele lui, datorită moleculelor de combustibil care reac- 
ţionează cu întîrziere. 

După stingerea frontului de aprindere la peretele opus bujiei, arderea 
continuă, astfel că durata totală a arderii se amplifică și reduce valoarea 
randamentului termic. 


Propagarea flăcării în amestecurile neomogene. Arderea combustibilului 
în jet se dezvoltă treptat pe măsură ce picăturile de combustibil se vapori- 
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Fig. 4.50. Aprinderea și arderea jetului : 
a—fluid motor în repaus; b—fluid motor în mișcarea de rotaţie. 


zează, iar vapori de combustibil găsesc oxigenul necesar. Vaporizarea combus- 
tibilului începe la periferia jetului, iar amestecarea vaporilor de combustibil 
cu aerul formează cîmpuri de concentraţii foarte variate. Jetul este încon- 
jurat de o anvelopă de fluid proaspăt cvasiomogen, amestec preformat (fig. 
4.50,a) care are la limita exterioară dinspre aerul disponibil A=co; -apoi 
A scade spre limita interioară, iar în zona centrală a jetului A = 0. Auto- 
aprinderea jetului se produce. în interiorul anvelopei, unde se realizează 
dozaje foarte bogate (A = 0,1) care ușurează apariția flăcărilor reci. Nucleul 
de flacără apare undeva, pe periferia zonei centrale a jetului, în interiorul 
anvelopei de amestec preformat. În cazul amestecurilor neomogene nu există 
limite de aprindere (ca la MAS), deoarece oricare ar fi cantitatea de aer 
disponibil, în jurul jetului se vor găsi întotdeauna concentrațiile necesare 
pentru declanșarea aprinderii. Reacţii chimice pregătitoare se dezvoltă în 
toată anvelopa de amestec preformat. Nucleul de flacără odată apărut se 
propagă în amestecul preformat sau inflamabil ca o flacără turbulentă. 
Propagarea are loc pînă aproape de limita exterioară a anvelopei, în zona 
amestecurilor foarte sărace flacăra se stinge; propagarea are loc și spre partea 
interioară a anvelopei de amestec preformat pînă acolo (zona centrală cu pică- 
turi lichide), unde mai există aer de ardere. Datorită reacţiilor chimice preala- 
bile (flacăra rece) care se dezvoltă în anvelopa de amestec preformat și uneori, 
apariţiei mai multor nuclee de flacără, are loc un fenomen de accelerare 
chimică a flăcării (v. par. 6.2) și vitezele de propagare depășesc nivelele înre- 
gistrate în MAS, ajungînd la 100...200 m/s. ` 

Combustibilul aflat în zona centrală a jetului intră în reacție cu difi- 
cultate, deoarece este separat de oxigenul disponibil prin flacăra. care încon- 
jură jetul. Ca urmare, arderea în jet este incompletă în asemenea măsură. 
încît se formează cantități importante de carbon și substanțe carbonoase 
care produc funingine (particule de carbon). Apare astfel rațional, pentru 
a ușura arderea combustibilului în jet, să se organizeze o mișcare cores- 
punzătoare a aerului, care să alimenteze continuu cu oxigen jetul de com- 
bustibil (fig. 4.50, b). Picăturile din zona centrală a jetului nu au timp și 
spaţiu să mai formeze amestecuri preformate cu aerul care trece prin jet. 
Ele ard după un mecanism propriu, numit arderea difuză a picăturii. 


Picătura de combustibil se înconjoară de o anvelopă de vapori. Datorită, difuziei, con- 
centrația scade cu raza (fig. 4.51). Oxigenul difuzează spre centrul picăturii. La o distanță. 
ryp de centru, âmestecul aer-combustibil se autoaprinde, dacă temperatura este suficient de 
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ridicată. Picătura se înconjoară cu o flacără, de dozaj Vgoori de 
teoretic; pe suprafața sferică de rază 7, arderea combustibil 
este întrețihută în măsura în care sosește oxigen și 

se îndepărtează produsele de ardere. Procesul este 
controlat de fenomenul de difuzie. Temperatura 
ridicată și elementele reactive determină viteze mari i 
de reacție care. reduc mult durata arderii în flacără, i 
Tag: În schimb oxigenul difuzează greu durata de 
difuzie Tai fiind relativ foarte mare : Tg; f > Tar Din 
această cauză mecanismul de ardere a picăturii 
depinde într-o mică măsură de factorii cinetici 
{viteza de reacție) şi într-o mare măsură de factorii Fi 
fizici, de viteza de difuzie, de unde denumirea de Fig. 4.51. Arderea picăturii de com- 
ardere difuzivă. Se observă că există o mare apropiere bustibil. 

în ceea ce privește ponderea factorilor fizici. și 

chimici asupra mecanismelor de propagare a flăcării turbulente și asupra mecanismului de 
ardere difuzivă a picăturii. S-a arătat că, coeficientul de difuzie este proporțional cu inten- 
sitatea turbulenței (v. p. 145). Deci arderea difuzivă depinde în principal de intensitatea, 
turbulenței. Se înţelege însă că dacă nu se asigură aerul necesar arderii, mărimea vitezei 
de difuzie este fără obiect. Organizarea mișcărilor în cilindru (dirijate și turbulente) și 
mărirea, excesului de aer sînt căi de bază prin care se controlează arderea în jet. 


Combustibil lichid! 


Caracteristica de degajare a căldurii. În cilindrul motorului se află 
amestec aer-combustibil. Fie m, [kg] — masa de combustibil din amestec, 
iar mM, — masa de combustibil care reacționează chimic din momentul declan- 
şării arderii pînă la un moment oarecare œ, măsurat în “RA. Produsul 3, ‘Q, 
reprezintă căldura disponibilă, iar produsul ea Q; — căldura degajată din 
momentul inițial pînă la un moment dat a. Se notează cu £ oricare din 


rapoartele , 
g 2 Med | a Ta | | (4.72) 
mQ, LEJ Me Lkg A fake 


și se numește caracteristică de degajare a căldurii sau caracteristică de ardere. 
Se observă că č reprezintă raportul dintre căldura degajată prin ardere din 
momentul inițial pînă la un moment « și căldura disponibilă pe ciclu sau, 
raportul dintre cantitatea de combustibil care a reacționat chimic din momen- 
tul declanșării arderii pînă la un moment « și cantitatea de combustibil 
disponibilă în cilindru. Se numește viteză de degajare a căldurii sau viteză 
de ardere, derivata lui č, adică 


ja 0, 
z =. dé D 1 „d(me=0,) A Amea kJ A | A (4.73) 
da MQ da Me da 


l KJ'RA RA 


Mărimile £ și č sînt funcțiuni de « (fig. 4.52); E variază de la 0...1 cînd 
arderea este completă, iar viteza maximă de degajare a căldurii în motoare 
este de 0,03...0,07 kJ/kJ°RA sau 3...7%/'RA. Caracteristica și viteza de 
degajare a căldurii sînt mărimi fundamentale care caracterizează arderea 
în motor; ele arată care este durata arderii, care este ritmul de degajare 
a căldurii. Dirijînd arderea, proiectantul definește forma funcțiilor &(«), 
Ela). Un exemplu în acest sens este arătat în figura 4.53, care reprezintă 
propagarea flăcării în două camere de ardere modelate adecvat: camera A 
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Fig. 4,52.Caracteristica şi vi- 


Fig. 4.53. Influența camerei de ardere asupra 
teza de degajarea căldurii. 


caracteristicii şi vitezei de ardere. 


concentrează 3/4 din volumul ei în zona inițială; camera B concentrează 
3/4 din volum în zona finală. Deși drumul parcurs de flacără și durata 
propagării sînt identice pentru cele două camere de ardere, caracteristicile 
de ardere sînt fundamental diferite. În primul caz, flacăra cuprinde la început 
o mare cantitate de amestec, E(u) crește repede; în al doilea caz &(4) crește 
lent. Viteza, de reacție este o mărime distinctă de viteza. de ardere sau de 
echivalentul ci, viteza de degajare a căldurii. Viteza de reacție este o mărime 
locală, ceea ce se evidențiază la MAS în spatele frontului de aprindere sau 
la MAC, la arderea picăturii sau a amestecurilor preformate. Viteza de ardere 
este'o mărime globală, deoarece se referă la masa de combustibil care reac- 
ționează la un moment dat în întreaga cameră de ardere. 


Legătura E(4) — p(x) se'face pe baza ecuaţiei de bilanț energetic al arderii yw. rel. 5.6); 


de aceea, pentru inginerul mecanic prezintă interes viteza de ardere, deoarece este în măsură 
să o-calculeze pe baza datelor experimentale și să o folosească pentru analiza procesului 
de ardere care are loc într-un motor, 
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5. 


SCÎNTEIE 


5.1. TIPURILE ARDERII 


Trăsăturile fundamentale ale arderii în MAS, derivă din faptul că în: 
momentul declanșării scînteii electrice, amestecul aer-combustibil din cilin- 
dru se găsește în stare de omogenitate, fără de care nu este posibilă nici apa- 
riția focarului inițial (nucleul de flacără), nici răspîndirea flăcării în toate 
direcțiile, pînă la cuprinderea în întregime a amestecului. : 

Desfășurarea normală a procesului de ardere din MAS constă din arderea 
treptată a amestecului aer-combustibil, ca rezultat al propagării unei flă- 
cări (front de aprindere) în amestecul inițial de la un nucleu, produs de 
o scânteie electrică cu declanșare comandată. Acest proces de răspîndire a 
flăcării cu viteze moderate 25...50 (m/s) poartă numele de ardere normală, 
întrucît el este singurul proces care determină o eficiență economică ridi- 
cată, nu provoacă avarierea sau uzarea rapidă a motorului și poate fi diri- 
jat sau controlat. ` 

În anumite condiții apar fenomene perturbatorii, care împiedică. desfă- 
şurarea arderii normale. Astfel, uneori este posibil, către sfîrşitul arderii 
normale, înainte ca frontul de aprindere să cuprindă amestecul. în între- 
gime, să apară în zona finală o accelerare puternică a arderii, un feno- 
men de autoaprindere 'a ultimei porțiuni de amestec. În acest caz, procesul 
de ardere este cunoscut sub numele de detonație. Alteori este posibil ca desfă- 
șurarea arderii normale să fie însoțită de apariția unor aprinderi ale ameste- 
cului de la punctele sau suprafețele calde din camera de ardere, înainte 
sau după producerea scînteii, cu formarea unuia sau a mai multor fronturi 
de aprindere suplimentare. În acest caz, procesul de ardere poartă denumi- 
rea de ardere cu aprindevi secundare. Ultimele două manifestări ale arderii 
din MAS sînt cuprinse sub denumirea de ardere anormală. 


5.2. ARDEREA NORMALĂ 


5.2.1. INVESTIGAŢIA EXPERIMENTALĂ 
Procesul de ardere a fost studiat cu mijloace diferite datorită complexi- 
tăţii sale, care pun în evidență, fiecare în parte, numai unele aspecte carac- 
teristice. 
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ARDEREA ÎN MOTORUL CU APRINDERE PRIN 


Fig. 5.1. Diagrama indicată pentru studiul arderii în MAS. 


Diagrama indicată Cel mai răspîndit și cel mai vechi mijloc de investi- 
gație pentru studiul arderii îl constituie diagrama indicată, în coordonate 
p— V (fig. 5.1,a) sau p — « (b). Diagrama p— a este mai convenabilă 
pentru studiul arderii întrucît permite o extindere a intervalului de varia- 
ţie a presiunii în timpul arderii, ceea ce mărește precizia, investigației. Pentru 
obținerea unor informaţii suplimentare se suprapun două diagrame p — a: 
una reprezintă variația presiunii în cilindru, într-un ciclu fără aprindere 
(antrenare); cealaltă reprezintă diagrama obișnuită a unui ciclu cu aprin- 
dere (funcționare). Declanșarea scînteii electrice se produce în punctul s, 
cu avans față de pmi. Unghiul B se numește avansul la producerea scântei 
electrice. Diagrama p — « pune în evidență următoarele fapte: 

1) după declanșarea. scînteii electrice, cele două curbe de presiune rămîn 
suprapuse, un interval de timp, în care arborele se rotește cu unghiul Aag. 

2) din momentul desprinderii curbelor (punctul d, numit punct de des- 
prindere), presiunea. din ciclul cu aprindere crește repede, pînă atinge valoa- 
rea maximă (punctul y). În opoziție cu intervalul Aa, în această fază 
în care arborele cotit se rotește cu unghiul Ag, arderea este vizibilă, creș- 
terea însemnată. de presiune fiind rezultatul punerii în libertate a unei părți 
importante din energia chimică a combustibilului. Curbele de presiune se 
desprind înainte de pmi. Un parametru caracteristic al procesului de ardere 
din această etapă îl constituie tangenta la curba de presiune, în fiecare 
punct, care reprezintă viteza instantanee de creștere a presiunii ( p = dpda). 
În figura 5.1, c se arată diagrama p — a în timpul procesului de ardere. Pen- 
tru simplificare se compară de obicei, fie viteza maximă de creştere a pre- 


siunii, maz fie viteza medie de creștere a presiunii b definită prin raportul 
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dintre creșterea de presiune în perioada arderii vizibile și durata arderii 
vizibile în “RA adică 


P = (Py — ba)hay — aa) [daN Je? “RAJ. 6.1) 


Pentru e = 6...8,5 se ajunge la Paz = 1,0...1,8 daN/cm? “RA, pentru 


e=8,5...10seajungeJa 1,5. . .2,6 daN/cm? °RA. Pentru s=7...10, p variază 
în limitele 0,8...1,8 daN/cm? “RA. Oricare dintre cei doi parametri pre- 
zintă un interes deosebit întrucît ei dau informații cu privire la intensi- 
tatea procesului de ardere și la intensitatea șocului cu care forța de pre- 
siune a gazelor este aplicată pe organele motorului. Aplicarea cu șoc a for- 
tei de presiune obligă pe proiectant să dimensioneze mai larg organele, ceea 
ce duce la sporirea masei motorului. Totodată, aceasta are drept consecință 
funcționarea brutală a motorului, cu trepidații și zgomote, ceea ce repre- 
zintă un efect supărător în exploatare, mai ales la motoarele pentru auto- 
vehicule. Totuși, din punctul de vedere al randamentului este de dorit ca 


arderea să se desfășoare instantaneu, la volum constant, adică b = oo. Acest 
deziderat nu poate fi practic realizat deoarece arderea se desfășoară în timp. 


Pe de altă parte, condiţia = co compromite mersul liniștit. În măsura în 
care este posibilă dirijarea arderii, aceasta se face prin compromis. Cînd 
se urmăreşte solicitare mecanică redusă și durabilitate înaltă (motoare pentru 


autobuze, autocamioane etc.) p ia valori moderate; cînd se urmăreşte per- 


formanţă ridicată de putere și consum specific redus, p ia valori ridicate; 

3) după ce atinge valoarea maximă, presiunea rămîne cvasiconstantă pe 
un interval redus y— y', de cîteva grade RA, în mod frecvent neglijat, 
dar nu omis în lucrarea de față. Apoi presiunea scade după o lege care 
reprezintă o evoluţie termodinamică de destindere. Arderea continuă și după 
punctul y', ceea ce se evidenţiază prin valoarea exponentului "mediu politro- 
pic al primei porțiuni din curba de destindere, care se apropie de unitate 
și indică natură cvasiizotermică a evoluţiei. O astfel de evoluţie este posi- 
bilă numai dacă pierderile de căldură prin pereți și lucrul mecanic de 
destindere, care tinde să reducă temperatura gazelor de ardere, sînt com- 
pensate de un aport corespunzător de căldură; cum aceasta nu poate proveni 
decît prin degajarea în continuare a căldurii de reacție ca urmare a trans- 
formărilor chimice, rezultă că arderea nu se încheie în momentul atingerii 
presiunii maxime. Sfîrșitul arderii, punctul 7, poate fi precizat cu ajutorul 
diagramei indicate numai prin calcul, după prelucrarea. acesteia pe baza 
unor ipoteze simplificatoare. 

Astfel, după diagrama p — « arderea se împarte în trei faze caracte- 
ristice: o fază inițială Aa, numită întîrzierea la declanșarea arderii rapide; 
o fază intermediară Ac, numită faza arderii rapide; o fază finală A«„ numită 
faza arderii moderate. 

Fotografierea camerei de ardere. Pe baza proprietăților optice ale flăcă- 
rii se poate urmări răspîndirea acesteia în fluidul proaspăt, prin cinemato- 
graficrea rapidă a camerei de ardere. În acest scop, chiulasa este prevăzută 
cu o fereastră de cuarţ, iar urma luminoasă a flăcării este înregistrată pe 
pelicula fotografică. S-au dezvoltat două metode distincte de fotoînregistrare. 

În metoda fotoînregistrării de ansamblu, cinematografierea camerei de 
ardere se realizează printr-o fereastră compactă de cuarț, încorporată în 
chiulasă. Pe fiecare fotografie sau cadru se obține o imagine de ansamblu 
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Fig. 5.2. Fotoinregistrarea de ansamblu a camerei de ardere, prin o fereastră de cuarţ. 


a camerei de ardere, care ilustrează poziţia frontului de aprindere în momen- 
tul considerat. O astfel de metodă a fost utilizată de G. M. Rasweiller, 
L. Whitrow și W. Cornelius, în anul 1936. Experiențele au fost 
efectuate pe un motor monocilindric cu cameră de ardere de tip L. În figura 
5.2 sînt reproduse mai multe cadre, care corespund la diferite poziţii ale 
arborelui cotit, precizate de unghiul a. Dacă 7 este spaţiul străbătut de 
frontul de aprindere, cînd arborele cotit se rotește cu unghiul Aa, întrucît 
Ag =6n7, rezultă cu viteza de propagare a frontului de aprindere va fi: 


W, = ljz = 6nl/Aa [mjs]. (5.2) 


Simultan cu fotoînregistrarea s-a ridicat și curba de variație a presiunii 
și s-a determinat volumul de amestec cuprins de flacără, în procente, după 
prelucrarea datelor experimentale. Din cercetarea imaginilor obținute rezultă: 

1) primul nucleu de flacără apare cu întîrziere (o, = 347,8 RA) față de 
momentul declanșării scînteii electrice (B = 25° sau g, = 335°RA); 

2) după apariţia focaru- i 
lui inițial, flacăra se propagă 
treptat în amestec,frontul 
de aprindere răspîndindu-se 
cu viteze moderate în 
întreaga cameră de ardere 
(în medie 30 m/s); dacă se 
suprapun imaginile obți- 
nute pe diferite cadre, se 
obțin, schematic, poziţiile 
succesive ale frontului de 
aprindere (fig. 5.3); 

3) suprafața frontului 
de aprindere este puternic 
deformată de pulsaţiile tur- 
bulente din amestec; aba- 
terile de la suprafața medie 
a frontului de aprindere sînt 


ze A a Fig. 5.3. Poziţiile frontului de aprindere la diferite 
aleatorii, din care cauză unghiuri RA. 
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Fig. 5.4. Fotoînregistrarea continuă a camerei de ardere prin o fereastră de cuarț. 


forma frontului de aprindere nu poate fi reprodusă de la ciclu la 
ciclu; 

4) după trecerea frontului de aprindere prin amestec, în spatele lui, gazele 
de ardere păstrează o luminiscenţă pronunțată (ardere intensă în spatele frontu- 
lui de aprindere) care se stinge treptat, după ce frontul de aprindere atinge 
peretele opus bujiei. 


În metoda fotoinregistrărilor continue se încastrează în chiulasă, o fereastră îngustă de 
cuarț peste care se deplasează pelicula, fotografică (fig. 5.4). Procedeul de înregistrare permite 
determinarea, vitezei momentane de propagare W, prin măsurarea tangentei la urma fron- 
tului de aprindere. Cu notaţiile de pe figură rezultă W, = W pim tg e. Fotografiile obținute 
prin această metodă sugerează posibilitatea divizării arderii în trei faze: o primă fază, de durată, 
Ag, cuprinde întîrzierea, la apariția nucleului de flacără și perioada de accelerare a frontului 
de aprindere, care parcurge aproximativ 10% din drumul total 7 de la bujia B pînă la pere- 
tele opus, adică 1, = 0,10 7; o a doua fază, de durată Aga, în care frontul de aprindere par- 
curge cu viteză aproximativ constantă (e = const.) și relativ mare (10. . . 40 m)s) cea mai mare 
parte din drumul total, aproximativ 85%, adică la = 0,85 1; o a treia fază, de durată Aaa, 
în care se încheie propagarea, elementul specific al acestei faze constituindu-l decelerarea fron- 
tului de aprindere, deoarece la apropierea acestuia de perete viteza, de propagare se micșo- 
rează pînă la anulare. 

Acest procedeu de investigație prezintă, dezavantajul principal că urmărirea, propagării | 
frontului de aprindere nu poate fi făcută decit pe o singură direcție, ceea ce este insuficient 
deoarece viteza de propagare este diferită pe direcții diferite. Pentru a elimina acest neajuns 
A. N. Voinov a realizat o instalație experimentală monociclu, la care chiulasa este pre- 
văzută cu șapte ferestre de cuarț, înguste și paralele (fig. 5.5, a). Înregistrările efectuate 
prin fiecare fereastră (fig. 5.5, b) permit, după confruntarea rezultatelor, să se reconstituie 
configurația generală a frontului de aprindere. La motorul modern de serie, așezarea, supapei 
în chiulasă nu permite amenajarea acesteia, pentru fotoinregistrare. Se urmărește arderea în 
acest caz, fixînd o fereastră compactă de cuarț în capul pistonului; urma luminoasă a fron- 
tului de aprindere se recepționează în carter și se transmite aparatului de filmat printr-un 
sistem de oglinzi, 


Numărul ferestrei 


Analiza stroboseopică a gazelor de ardere. O metodă de investigație, con- 
cepută în anii 1947—1948 de I. V. Inozemţev și V.I. Koșkin, 
constă în analiza probelor de gaze, luate din diverse puncte ale camerei de 
ardere și în diverse momente ale ciclului. În chiulasa unui motor monoci- 
lindric au fost montate cinci supape cu ajutorul cărora se prelevează probe 
de gaze din cilindru, care sînt supuse apoi analizei chimice. Poziţia supape- 


20 pmi -Y 


Fig. 5.5. Fotoinregistrarea de ansamblu a camerei de ardere prin mai 
multe ferestre paralele de cuarţ: 
a—schema instalaţiei; b—urmele frontului prin fiecare fereastră, 


190 191 


evocate cerea 


7 2 3 4 5 Mumărul supapei 
de prelevare 


RR g ; 
ASe 
AK 

BO 
peT] 

pis 
AA 
a wa A 20 0 0 IA ae) 
si NC i PRI A ai, 


Captator de 
presiune 


ZZ 


7041411104041, 
(ME il 
IA 


Z 


zape hG 


a b 
Tig. 5.6. Poziţia supapelor de prelevare în chiulasă (a) ; modificarea concentraţiei unor substanţe, 
în dreptul supapei de prelevare (b). 1... 5 — numărul de ordine a supapelor. 


lor de prelevare în camera de ardere este arătată în figura 5.6, a, iar în figura 
5.6, b sînt arătate diagramele tipice care indică variația concentrației gazelor 
în functie de a în dreptul fiecărei supape de prelevare. Metoda permite deter- 
minarea vitezei de propagare întrucît se cunoaște distanța dintre supape, 


iar durata 7 a deplasării frontului de aprindere se determină din diagrame, 
pe baza ipotezei că momentul inițial de variaţie a compoziției chimice or 
CO, 0) coincide cu momentul în care frontul de aprindere a ajuns in rep- 
tul supapei de prelevare. Metoda evidențiază un aspect fundamental a 
pagării flăcării în motor și anume acela că concentrația de O, CO», CO nu 
se modifică instantaneu la trecerea flăcării. Astfel se pune în evidență 
faptul că transformările chimice din flacăra turbulentă au loc într-o zonă 
largă, a cărei adîncime este de ordinul zecilor de milimetri. 


5.2.2. TEORIA EXPLICATIVĂ A ARDERII NORMALE 


în diferite perioade ale procesului de ardere acționează factori diferiți, 
iar atunci cînd aceștia sînt identici ponderea lor este deosebită. De aceea 
studiul arderii normale se ușurează dacă procesul de ardere se împarte în 
mai multe faze în care acțiunea unora sau a altora dintre factori să fie 
suficient de clar conturată. 

întirzierea la declanşarea arderii rapide (Aa) se desfășoară din momentul 
declanșării scînteii electrice pînă în momentul desprinderii curbelor de pre- 
siune. În această fază are loc 1) formarea nucleului iniţial de flacără şi 
2) dezvoltarea lui pînă la o dimensiune (volumul nucleului aaa să 
cuprindă aproximativ 3% din doza de combustibil), la care căldura dega- 
jată prin reacție să fie suficientă pentru a determina o creștere de presiune 
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sesizabilă de receptorul de presiune. Apariţia nucleului de flacără este rezul- 
tatul unei aprinderi monostadiale, catenaro-termice, induse în masa ameste- 
cului dintre electrozii bujiei de elementele reactive produse prin descărcarea 
electrică. 

Prima fază astfel definită se bucură de proprietatea de a fi controlată 
îndeosebi de factorii fizico-chimici (presiune, temperatură, energie de acti- 
vare, dozaj etc.) care definesc viteza de reacție. 


Recent. s-a stabilit o relație care permite calculul energiei electrice minime E; nece- 
sară a fi înmagazinată, în circuitul secundar al sistemului de aprindere, pentru formarea, nucle- 
ului de flacără între electrozi. Relaţia, este produsul a două funcțiuni: 


W3 PA "Pa lepl(Tapr ER 


Enin = Fi 5 
gy | Q2 - CÈ In ((2WAr + Ji) 


-RW ] , (5.3) 


dintre care prima, F, depinde numai de factori de natură electrică, iar a doua, de factori 
de natură fizico-chimică a amestecului, cu excepția lui jf — jocul dintre electrozii bujiei. Se 
observă, că aprinderea se produce cu atît mai ușor (Emin mai mic) cu cît intensitatea, turbu- 
lenței W% dintre electrozii bujiei este mai mică (microturbulența intensifică transferul de căldură 
și împrăștie elementele reactive din zona de reacție, ceea ce frînează apariția nucleului), cu cât 
viteza medie W a fluidului motor din cilindru este mai mare, cu cit temperatura de a- 
prindere a amestecului Tapr este mai mică, cu cît viteza de reacție a combustibilului C, este 
mai mare. Ceilalți factori din relația lui Epin sînt: Ar — intervalul de timp în care se exercită 
tensiunea medie a cîmpului electric; pẹ — densitatea amestecului în punctul s; c, — căldura 
specifică a amestecului; ], — microscara turbulenței; T, — temperatura amestecului în punctul s 
din ciclu, 


Faza arderii rapide (Aa,). Arderea se numește rapidă pentru că decurge 
cu viteze de ardere Ẹ şi viteze de creștere a presiunii mari. În faza Ax, 
cuprinsă între momentul desprinderii curbelor de presiune (punctul d) și 
momentul atingerii presiunii maxime (punctul y), viteza medie de ardere 


este cuprinsă între č=0,02. . .0,04 kJ/k J 'RA)(2. ..4%/ RA). Viteza de creştere 


a presiunii este pozitivă p > 0, iar $ Și maz au valori relativ mari. Elemen- 
tul specific al fazei Aa, este dezvoltarea unui front de aprindere de dimensiuni 
mari. În intervalul Ax, frontul de aprindere parcurge circa 90%, din distanța 
maximă de la bujie la peretele opus, cu viteze mari, cvasiconstante. Dacă. 
se exclude începutul și sfîrşitul propagării, cînd dimensiunile frontului de 
aprindere sînt reduse, iar vitezele de propagare sînt mici, atunci faza arde- 
rii rapide reprezintă practic faza propagării flăcării. Cuprinderea treptată, 
cvasicompletă a amestecului de către flacără are ca urmare intrarea în 
reacţie a celei mai mari părți din cantitatea de combustibil prezentă în cilin- 
dru și degajarea părții principale a căldurii de reacţie (70...80%); de aceea, 
faza Aa, reprezintă faza principală a arderii (pentru Aa, = 25RA rezultă 
E = 15% 25RA = 3%/ RA). Dimensiunile mari ale frontului de aprindere 
fac posibilă acțiunea turbulenței de toate scările, astfel că influența. princi- 
pală, hotărîtoare asupra acestei faze o exercită turbulența care determină. 
înaintarea rapidă a frontului de aprindere. 

Viteza de propagare a frontului de aprindere W, este definită de rela- 
ţia (4.71). Durata fazei de propagare 7,[s] sau Au [P RA] = 6nt, = Ag, fiind 
determinată de 90% din distanța maximă pe care o parcurge frontul de 
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13 — c. 382 12 


aprindere l, și de viteza medie W, rezultă i 
t, = 09; Aa, = 5,404 W (5.4) 


Viteza W, se determină pe un motor special, greu accesibil cercetării. 
ME a pa pecia GECE 
Legea de variație a presiunii în timpul arderii se ridică ușor pe un motor 


de serie și oferă, în afara informațiilor directe (5, A«,), informații despre 
viteza de ardere, prin prelucrarea termodinamică a semnalului de presiune. 

Prin măsurarea consumului de combustibil se determină cu (1.36) doza 
de combustibil ň™,[mg/ciclu] și căldura disponibilă pe ciclu Qas= Me - 10%-Q, 
[kJ] /ciclu). Din relația (4.73) rezultă. 


(70: ) = Qais Ede = Qais 4%. (5.5) 

„„ Se scrie ecuația bilanţului energetic pentru fluidul motor în timpul arde- 
rii: 

Qaisdt = dU + dL + dQ, (5.6) 


unde dU, dL și dQ, sînt variațiile elementare ale energiei interne, respectiv 
lucrului mecanic și căldurii transferate la perete (în rel. 5.6, Q, > 0, deoarece 
se calculează întotdeauna cu 3.23 *. 


Din cauza dificultăților de evaluare a lui dQ, se consideră dQ, = 0 iar 
E = Éw Eu fiind caracteristica de degajare a căldurii utile (căldura servește 
la creșterea energiei interne și producerea de lucru mecanic). Dar, prin defi- 
niție, Emar = 1; se înțelege că éu < 1, restul (1 — £,) fiind fracțiunea trans- 
ferată sistemului de răcire, care reprezintă 8...12%. 

Ecuația diferenţială (5.6) nu are soluţii analitice; pentru a o integra 
se apelează la metodele analizei numerice, în care scop se împârte, cu unghiul 
elementar dæ și se trece la diferențe finite 


E, = (AU/Aa + AL/Aa)/Qass- (5.7) 


Membrul drept al ecuaţiei (5.7) este identic cu membrul drept al ecua- 
tiei (3.17). Creșterile finite AU/Ac și AL/Aa se calculează cu relațiile (3.18) 
și (3.19), cu observaţia că C, din (3.19) este căldura specifică reală a gaze- 
lor de ardere Cysga (v. par. 4.5); ea se calculează la temperatura T, definită, 
de ecuația de stare pV = vga RT, care presupune că fluidul motor este un ames- 
tec omogen de gaze de ardere. 

Se propune o soluție mai comodă pentru ecuația diferențială (5.7), 
prelucrînd membrul drept din ecuația (5.6) după cum urmează: dU + dL = 
= C oga "Vad + PAV ; PV = vga RT > PAV + VAP = va RAT care se substi- 
tuie în ecuația diferențială: dU + dL = Cupa(PAV + Vdp)/R + pay = 
= ((Caga]R) + 1) påV + (Coal R) Vdp = (Cra PAV + Cura) |R = (Cosal R) 
(kb dY + Vdp). Din relația (4.60) rezultă: C,a/ R = 1/(k — 1). În final, se 
obține ecuația: Qasdéu = (kpaV + Vdp)/(k— 1), care se împarte la da. 
Trecînd la diferențe finite rezultă 


z Paea Vo Va Kert Va Pau Pe 
(De 00| a i zii k — 1), (5.7* 
disu ( 2 d 2, Na K ) ( ) 
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Fig. 5.7. Caracteristica de ardere și variația unor mărimi caracteristice arderii în MAS, 


unde k(7), pentru gazele de ardere se determină din relaţiile (7.3) și (7.3 *), 
pentru T = (Tisa + 7)f2. Pentru T se aplică ecuația de stare DV 5) 

Exemplul numeric 5.1. Să se determine Eu pentru motorul turismului Dacia, 1300, în 
momentul a, = 374*RA, Pe diagrama p() se citește: Ps = 39,1 daN/em? și pays = 39,6 daN/ 
[om?. Se dă: Q, = 43942 kJ/kg; Vg= 325-103 dm?; A = 0,3; e = 8,5; w = 107; M, = 
= 114 kg/kmol; Mg = 28,7 kg/kmol; Yr = 0,07; à = 0,9; Me = 19,1 mg (v. Ex. num. 16); 
Lmin = 14,7 kgjkg. 

„R.-Cu relația (10.10) se calculează Vas = 49,6 -103 dm3; Var = 51,5-10 dm?. Masa 
de aer este m, = 19,1-0,9 -14,7 = 253 mg. Cantitatea de aer este vọ = 253 -1078/28,7 = 
=8,81 kmol/ciclu. v,= 19, 1 :1078/114=0, 167 10% kmol/ciclu. Cantitatea inițială de fluid proaspăt 
este v, = (8,81 + 0,167) -1078 = 8,98. 10° kmol/ciclu; cantitatea, de amestec inițial este 
Yai = 8,98(1 + 0,07) -1078 = 9,6 -1078 kmolfciclu. Cantitatea, de gaze de ardere este: v, = 
= 9,6- 10. 1,07 = 10,3: 106 kmol/ciclu. Aplicînd ecuația de stare rezultă: Tan = 
= 39,1 -105 . 49,6 -1078/8 314 -10,3 -10 = 2 264 K; Tars = 2 381 K. 

Se calculează k = (T) cu relația (7.3). Rezultă: k = 1,1925 + 0,0245/0,9 + (63,1 + 
+ 14,2/0,9)/0,5(2 381 + 2 264) = 1,2536. Se calculează Qais= 19,1- 106. 43 942 = 0,839 kJ/ 
[ciclu. Se aplică relaţia (5.7 +): E, = (1,2536-(39,6 + 39,1) -105(51,5 — 49,6)-10-8/2:2 + (51,5+ 
+ 49,6) -108 :(39,6 — 39,1) -105/2 -2)/(1,2536 — 1):0,839 -103 = 0,028 = 2,8% PRA. 


A Prelucrarea diagramei indicate în cazul arderii (ec. 5.7 și 5.7 *) trebuie 
făcută cu mai multă prudență decît în cazul comprimării (ec. 3.17) deoarece 
viteza de variaţie a presiunii este cu aproximativ un ordin de mărime mai 
mare. De aceea, se impune reducerea pasului de integrare la 2°RA și chiar 
la PRA. Caracteristica E, rezultă prin însumarea valorilor lui é, adică b= 
= ZE, Ag. În figura 5.7, a se arată variația lui č, corelată cu presiunea și 
temperatura. Faza principală de ardere, evoluția d — y, începe cu Eua = 0,02... 
: 0,03; pînă în punctul y, ču, ajunge la 0,78. Fracţiunea din căldura de reac- 
ție degajată pînă în punctul y este ceva mai mare decît 0,78 datorită pier- 
derilor de căldură prin pereți. Soluţia simplificată a ecuaţiei diferențiale 
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(5.7), obţinută pentru dQ, = 0 are ca dezavantaj esenţial acela că nu per- 
mite determinarea momentului în care se încheie arderea. Caracteristicile 
de degajare a căldurii pentru variantele cu transfer (Q, # 0) și fără transfer 
(Qw = Q, = 0) se arată în figura 5.7, b. Ele s-au determinat pentru un motor 
CER cu e = 10[16]. În varianta Q, 3 0, sfîrșitul arderii se produce la a = 
= 412RA (£ = 0,999); în varianta Q, = 0, arderea se prelungește în destin- 
dere, pînă la « = 442*RA. În plus, în cazul simplificat, Tmas ~ 3200 K 
față de 2875 K cînd Q, # 0, datorită erorii produse prin neglijarea pierde- 
rilor de căldură. 


Faza arderii moderate (Aa,). Arderea se numește moderată cînd decurge . 


cu viteze de ardere modeste. Viteza medie de ardere în această fază este 
E = 0,003. . .0,015 KJ/kJ°RA (0,3... 1,5%/”RA). Pe diagrama p'a, faza Aa 
se defineşte prin viteze de creștere a presiunii nule sau negative (b < 0), 
de aceea ea este constituită din două intervale: 1) intervalul Aaa = 3... 
.. . 10°RA, în care presiunea este cvasiconstantă și maximă (evoluția y — y’); 
2) intervalul As = 10...30°RA, în care presiunea scade după o evoluție 
politropă, cel mai adesea o evoluție izotermă (evoluția y'— 7). Sfârșitul 
arderii se determină prin intermediul caracteristicii de degajare a căldurii 


(E =1). 


raportul v, ceea ce înseamnă presiuni maxime 
mai reduse şi deci solicitări mecanice mai pZ“ 


mici. Cînd creşte durata fazei de ardere g a 
moderată se spune că arderea se deplasează pe Xa 
în destindere. Exemplul prezentat permite A ei 


E 3 A AEEA E 
să se formuleze concluzia generală că depla- USI ET le] Tog 7 
sarea arderii în destindere reduce randamentul qi d a 2 


termic dar micşorează presiunea maximă din Ti N b 

ciclu. În general, deplasarea arderii în des- 467 160 Q. 
tindere produce ridicarea regimului termic q w Să 
al motorului, deoarece, pe de o parte, fla- e 3 
căra vine în contact un timp mai mare cu 43% 5 1% 
pereții, iar pe de altă parte, gazele de evacu- i o 


are sînt mai fierbinți (v. par. 26.4), astfel i 
crește temperatura pistonului, segmenților, 
supapelor etc. 


a 
N 
% 
= 
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Întrucit durata arderii are o semnificație deosebită 


entru muvelni sanda merit alui narat -u Fig. 5.8. Influența modelului de ar- 
P S aan a deamii dece gura N ui termic, 


maxime şi al regimului termic, se fac eforturi deo- 


> E raportului de creștere a presiunii și 
sebite pentru a determina cu precizie poziția punctu- 


duratei de ardere. 


În intervalul Ac, omis curent în literatură, presiunea înregistrează 


variaţii reduse. Prelucrarea diagramei indicate a arătat [18] că, pe interva- 
lul Ac, diferența dintre vîrful de presiune şi presiunea curentă este sub 
1%. De aceea, evoluția din jurul vîrfului de presiune se schematizează sub 
forma unei evoluţii izobare, care definește chiar presiunea maximă. În dia- 
grama p-V acest interval este estompat ceea ce a sugerat în trecut, negli- 
jarea lui. 

Temperatura T, determinată în ipoteza că fluidul motor este omogen 
(T = PV [vga R) crește încă după atingerea presiunii maxime (punctul y) 
și se menţine apoi cvasiconstantă pe un interval relativ mare (fig. 5.7). În 
consecință, se propune reprezentarea evoluției fluidului motor în intervalul 
Aaa, ca o evoluţie izotermă (fluid motor omogen termic) sau, ca o evolu- 
ţie de produs $V = ct (fluid motor neomogen). 

În faza de ardere moderată intră în reacție combustibilul din spatele 
frontului de aprindere, de aceea această fază reprezintă arderea întîrziată. 
Faza Aa, este controlată. de natura procesului de aprindere pulsatorie, de 
durata ap a unui ciclu pulsatoriu, care depinde de structura turbulenței 
și de cinetica reacțiilor de aprindere (v. par. 4.7). Nu se exclude faptul că la 
începutul fazei Ac, se încheie probabil propagarea flăcării, dar, vitezele frontului 
de aprindere sînt mici (v. fig. 5.4), arderea decurge lent, astfel că efectul glo- 
bal rămîne în continuare o viteză medie de ardere, de valoare coborîtă. 


Existenţa unei evoluţii izoterme de ardere impune evaluarea influenței 
ei asupra randamentului. Pentru simplitate se calculează randamentul unui 
ciclu ideal (v. par. 3.1), în care arderea este reprezentată de două evolu- 
ţii: o izocoră și o izotermă, definite de parametrul v care reprezintă rapor- 
tul de creștere a presiunii pe evoluția V = ct și de parametrul ò, care repre- 
zintă raportul de creștere a volumului pe evoluția T = ct (fig. 5.8, a). 
Expresia randamentului termic n, are forma arătată în figura 5.8, æ. Varia- 
ţia lui m, cu 3, (gradul de ardere izotermă) se arată în figura 5.8, b. Randa- 
mentul maxim se obţine pentru 3, = 1, adică pentru ciclul ideal cu ardere 
la volum constant. Mărirea. lui ò micșorează pe 1, deoarece durata fazei 
finale Aa,, crește. Apare în schimb un avantaj care nu este neglijabil: scade 


196 


lui £ pe ciclu sau unghiul &. Cînd se calculează č, 
se stabilește convențional că arderea încetează în momentul cînd temperatura T atinge un 
maxim (punctul £ *,fig. 5.7, a). În acest caz, pe — &y = 10...20'RA. Din nevoia de a con- 


trola mai exact arderea, se calculează č, adică se renunță la simplificarea Qp = 0. În acest 
caz se adaugă în ecuația (5.7) termenul 


A9plAa = C,A(T — 77)]21600. n, (5.8) 


obținut din ecuația diferențială (3.23) prin trecerea la diferențe finite. C, din relația (3.30) 


și diferența, (T — To) depind de temperatura T care se calculează ca și pentru relația (5.7) 
din ecuația de stare pV = RT. 


„Controlul arderii normale. Reducerea la minimum a duratei de ardere 
asigură motorului puteri și randamente maxime. Acest deziderat se realizează 
acționînd în două direcţii: 1) reducerea duratei de propagare a flăcării, prin 
mărirea vitezei de propagare a frontului de aprindere sau reducerea distan- 
tei străbătute de acesta; 2) reducerea adâncimii zonei de ardere sau a grosimii 
flăcării turbulente, ceea ce are drept efect, pe de o parte, degajarea unei 
cantități mai mari de căldură, în perioada propagării, adică. în faza de ardere 
rapidă, iar pe de altă parte, reducerea duratei fazei de ardere moderată. 
Reducerea duratei de propagare este controlată de relația (5.4). Progresele 
generale în sporirea puterii litrice la MAS s-au realizat prin ridicarea con- 
tinuă a turației. Soluția conduce la sporirea duratei Aa, și compromite ran- 
damentul. Pentru a preveni acest neajuns constructorii au urmărit reducerea 
drumului parcurs de frontul de aprindere 7, prin utilizarea unor camere de 
ardere compacte, iar cercetătorii au perseverat în găsirea căilor de mărire 
a vitezei W,. 


Exemplul numerie 5.2. Să se determine durata fazei de ardere rapidă la un motor cu 


alezajul D = 80 mm care dezvoltă 6 000 rot/min și are bujia plasată la, o extremitate a came- 
rei, deci 1, = 80 mm. Se admite W, = 50 mjs. 
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R. Se aplică relația (5.4); Ac, = 5,4:6 000-80 -1073/50 = 51,8*RA ceea ce reprezintă 
foarte mult. Constructorul va reduce alezajul la 70 mm și va plasa bujia central. Astfel, 
dacă realizează 1, = 70/2 mm, rezultă Au, = 25°RA ceea ce este convenabil. - 


Pentru reducerea adîncimii zonei de ardere trebuie să se acționeze asu- 
pra vitezei de reacţie: utilizarea unor combustibili cu energie de activare 
redusă, producerea unor presiuni și temperaturi ridicate în timpul arderii, 
îmbogățirea amestecului, reducerea conţinutului de gaze reziduale inerte 
care acționează. ca inhibitor sînt căi fundamentale prin care se micșorează 
durata fazei întîrziate. 

Se conchide că arderea este eficientă atunci cînd faza de ardere rapidă are 
o durată redusă (20. ..25°RA) și se plasează în jurul pmi, adică în condițiile 
umor variaţii minime ale volumului, generat prin deplasarea pistonului, ceea ce 
o apropie de arderea la volum constant (experiența arată că pentru e= 8. . -9 
puterea efectivă maximă se obține cînd mas se produce la 12. ..15°RA după 
fmi iar aa = 350. . .352°RA). 

În aceste condiții, pînă în punctul Y (fu = Pmaz) se eliberează circa 80... 
...88% din căldura de reacție (č, = 0,8. . . 0,88). 

Modificînd geometria camerei de ardere (v. fig. 4.53), intensitatea turbu- 
lenței, viteza de reacție, proiectantul influențează caracteristica de degajare 
a căldurii și viteza de degajare a căldurii (la Émaz= 0,06. ..0,07 rezultă o 
ardere foarte rapidă, cu Pmas = 2...4 daN/cm? RA, durata totală a arderii 
se reduce la 35...40°RA iar Pmaz = 65...70 daN/cm?). 


5.3. ARDEREA CU DETONAȚIE 


Manifestări exterioare. Cu aproape cinci decenii în urmă, încercarea de 
a mări raportul de comprimare peste 3...4 unități s-a văzut limitată de 
apariția unui fenomen perturbator, necunoscut pînă atunci, care compro- 
mitea principalele calități ale motorului: puterea, economicitatea şi dura- 
bilitatea. Fenomenul a primit denumirea de detonație. Principalele mani- 
festări ale detonaţiei sînt (fig. 5.9): a) aa i 

— micșorarea puterii indicate a motorului (4): 

— micșorarea randamentului indicat real (b): 

— micșorarea temperaturii gazelor de evacuare (c): 

— apariţia, în unele cazuri, a fumului negru în gazele de evacuare; 

— creșterea căldurii cedate apei de răcire; 

— supraîncălzirea motorului, evidenţiată prin creșterea temperaturii 
cilindrului (d): | 

— funcționarea brutală, trepidantă a motorului; 

— apariția unui zgomot metalic caracteristic, motiv pentru care, inițial, 
fenomenul de detonație a primit denumirea de ciocănire sau bătaie de ardere 
(spre a-l deosebi de bătăile mecanice provocate de jocurile dintre piese); 

— durabilitate redusă a motorului, determinată de creșterea uzurii cilin- 
drului la partea superioară (e) de supraîncălzirea pistonului (f) care duce 
la arderea sau chiar la spargerea lui, de uzarea suplimentară a cuzineților, 
de fisurarea izolantului bujiei etc. 
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Fig. 5.9. Dependența unor parametri de tipul de ardere. 


5.3.1. INVESTIGAȚIA EXPERIMENTALĂ 


Diagrama indicată. În cazul arderii cu detonație, diagrama indicată pre- 
zintă trei particularități distincte (fig. 5.10) în comparație cu diagrama 
indicată în regim de ardere normală: 1) pînă la un moment dat (punctul 
D), curbele de presiune în cele două regimuri de ardere se suprapun, apoi 
apare o divergență importantă, cu o creştere bruscă, violentă, a presiunii 
în cazul arderii cu detonație, ceea ce permite să se conchidă că detonația 
reprezintă un fenomen care se manifestă numai în ultima parte a procesu- 
lui de ardere; 2) după atingerea valorii maxime, presiunea înregistrează osci- 
lații importante, care se amortizează treptat în cursa de destindere; 3) aria 
diagramei, în cazul arderii cu detonație este mai mică. 


P, 


p 


p Ardere cv detonație 
| Ardere cu detonație 


Argere nermală 
Ardere gormaiă 


>= 
pmi pme V pmi a 


Fig. 5.10. Influența tipului de ardere asupra diagramei indicate. 
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fuze arse Front de aprindere 
A Amestec.nilig 


E B , 

Bujie Fig. 5.11. Schema fotografiilor 

z j pe camerei de ardere la apariția deto- 
naţiei. 

+50 


-Zonă finală (ZF) 


Fotoînregistrări de ansamblu. Prin această metodă de investigație se 


observă (fig. 5.11) că după o perioadă de deplasare normală a frontului de . 


aprindere apare în faţa lui, în amestecul din zona finală (ZF), un nucleu 
de flacără, care se dezvoltă și cuprinde amestecul din această zonă într-un 
timp excepțional de redus (mai puțin decît 1°RA). 

Fotdinregistrări continue. Pe această cale s-a observat că, în cazul arderii 
cu detonație, către sfîrşitul propagării normale, urma frontului de aprindere 
devine aproape verticală ca și cum viteza de propagare ar atinge valori 
considerabile de 1000...2000 m/s. Deoarece nu există flăcări care se pro- 
pagă cu asemenea viteze, s-a presupus că este vorba de un aspect aparent 
al fenomenului. 

Analiza chimică a gazelor. În figura 5.12 se arată comparativ compozi- 
ţia chimică a gazelor din zona finală în cazul arderii normale și cu detona- 
ţie. În al doilea caz se constată inițial prezența peroxizilor, apoi, după atin- 
gerea concentraţiei maxime, proporția acestora scade și apar în schimb alde- 
hide, ca produse ale reacțiilor intermediare de oxidare. 


5.3.2. TEORIA EXPLICATIVĂ A ARDERII CU DETONAȚIE 


Prin ansamblul cercetărilor efectuate se evidențiază două laturi funda- 
mentale ale fenomenului de detonație și anume: a) latura chimică, care con- 
stă în autoaprinderea amestecului 
inițial din fața frontului de 
aprindere; b) latura fizică, care 
constă în propagarea unor puter- 

nice oscilaţii de presiune. 
Autoaprinderea amestecului 
din zona finală. Mijloacele de 
fa] investigație evidențiază prezența 
unor transformări chimice intense 


Ardere normală 


330 350 | 370 340 


320 50 0 370 200 FRAG 
pmi 


Fig. 5.12. Variația compoziţiei chimice a gazelor 
din amestecul iniţial aflat în zona finală, în funcţie 


de tipul arderii. 
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în amestecul din ZF. Prezenţa 
peroxizilor și aldehidelor în zona 
detonantă arată că detonația în 
motor este un fenomen chimic 
prin excelență, datorat proceselor 
specifice de oxidare, din fața 
frontului de aprindere. Autoa- 
prinderea amestecului din ZF 
reprezintă un proces de autoaprin- 
dere polistadială, la temperaturi 
joase. Acumularea unei concen- 
traţii critice de peroxizi organici 


determină descompunerea 
lor explozivă cu apariția flă- 
cării reci evidenţiată de radi- 
ația caracteristică a molecu- 
lelor excitate de formalde- 
hidă și de prezența aldehide- 
lor în probele de gaz. Din 
cauza neomogenității termice Fig. 5.13. Schema camerei de ardere pentru ilustrarea 
și mai ales chimice, în unul fenomenului de accelerare chimică a flăcării la detonație. 
sau mai multe puncte, simul- 

tan sau succesiv, se creează condiţii favorabile pentru apariția unui nucleu 
de flacără rece (FR, fig. 5.13, 4) în amestecul din ZF care se propagă 
în restul amestecului inițial cu viteze de ordinul zecilor de m/s. Dacă 
perioada de inducție este suficient de redusă flacăra rece reușește să cuprin- 
dă în întregime amestecul din ZF. Aceeași pregătire chimică și termică 
inegală a diferitelor volume de amestec determină apariţia unui nucleu de 
flacără albastră (FA, fig. 5.13,b) care se propagă la rîndul lui în amestec, 
cu o viteză sporită față de viteza de propagare a flăcării reci. În fine, flacăra 
caldă (FC, fig. 5.13,c) care apare în amestecul din ZF sub forma unui 
nucleu sau în cazul unei detonații mai severe sub forma mai multor nuclee, 
se răspîndește în amestecul inițial din fața frontului de aprindere cu viteze 
mult sporite (mișcarea accelerată a frontului) datorită pregătirii chimice 
prealabile a amestecului din ZF. 

Accelerarea. flăcărilor succesive a fost evidențiată pe cale experimentală, 
astfel încît propagarea flăcărilor în amestecul din ZF este substanțial dife- 
rită de propagarea flăcării turbulente într-un amestec, în care reacțiile chi- 
mice prealabile sînt absente. Ca urmare, se poate considera că vitezele mari 
de propagare care sînt atinse de flăcările polifazice sînt rezultatul unei acce- 
lerări chimice a flăcării, ceea ce face posibilă atît autoaprinderea într-un 
timp relativ scurt cît şi apariția undelor de șoc și detonație. 

Formarea undelor de şoc și detonație. Propagarea cu viteze foarte mari 
a flăcărilor din focarele de autoaprindere sugerează ideea că aici nu este 
vorba de o propagare propriu-zisă a unor flăcări, ci de o succesiune de auto- 
aprinderi a unor volume învecinate de amestec. Autoaprinderea succesivă a 
unor volume importante—care echivalează cu propagarea cu mare viteză a 
flăcărilor — și destinderea acestora, determină un dezechilibru local de pre- 
siune; el este cauza apariţiei unei unde de şoc puternice care se propagă 
în amestecul din camera de ardere. Dacă unda de șoc este suficient de intensă, 
la reflectarea ei pe perete, temperatura și presiunea cresc atît de mult (refle- 
xie fără schimbare de semn, astfel încît amplitudinile undelor incidentă și 
reflectată se adună) încît se produce aprinderea amestecului în frontul ei. 
Astfel, unda reflectată se transformă într-o undă de detonație în frontul 
căreia transformările chimice ale amestecului se termină aproape complet. 

În concluzie, detonația în MAS este procesul chimic de autoaprindere poli- 
stadială la temperatură joasă a ultimei părți din amestec (amestecul din 
zona finală opusă bujiei) înainte ca flacăra să fi parcurs în întregime camera 
de ardere. În amestecul din zona finală se propagă un tip deosebit de fla- 
cără, cu viteze aparente foarte mari. Această propagare rapidă, determinată 
de accelerarea chimică a flăcării, produce undele de șoc, care, dau naștere 
unei unde de detonație. 


201 


Explicarea manifestărilor exterioare ale arderii cu detonație: 
1) datorită accelerării chimice a flăcării și arderii cu mare viteză a combustibilului în 
frontul undei de detonație, se degajă rapid o cantitate însemnată de căldură, care duce la 


creșterea, presiunii maxime a gazelor și a vitezei de creștere a presiunii. Astfel, mersul brutal . 


al motorului apare ca rezultat al aplicării cu șoc a-forțelor de presiune a gazelor; 


2) dezechilibrul local de presiune, propagarea. undei de șoc și a celei detonante produc 


mișcările oscilante din masa gazelor. Aplicarea 'acestor unde pe pereții cilindrului produce 
Sunetul metalic caracteristic (ciocănirea) prin intrarea, în vibraţie a cilindrului; 

3) apariția fumului negru la, eșapament se datorește disocierii care are loc în frontul undei 
de detonație datorită temperaturilor înalte din front. Disocierea ajunge pînă, la formarea, de 
carbon, care arde apoi parțial în destindere din cauza temperaturilor reduse, restul carbo- 
nului se evacuează cu gazele de ardere sub formă de funingine; i 

4) pierderile de căldură prin pereți cresc în urma contactului undelor de șoc şi deto- 
nație cu pereţii, care sporeşte coeficientul de convecție atît prin modificarea condițiilor 
de stare la perete cît și prin arderea sau pulverizarea peliculei de ulei care îndeplinea rolul 
unui strat izolant; A 

5) datorită, pierderilor de căldură prin pereți şi arderii incomplete, temperatura gazelor 
de evacuare este mai redusă; 

6) arderea, incompletă, și pierderile de căldură micșorează randamentul şi puterea moto- 
rului; 

7) creșterea, uzurii cilindrului este determinată de întreruperea filmului de ulei, care deter- 
mină o frecare semilichidă pînă la uscată; i 

8) apariția undei de șoc și detonație precum și creşterea violentă de presiune explică 
deteriorările mecanice ale organelor motorului. i 


Controlul arderii detonante. Direcțiile principale, pe care se poate acționa 
pentru evitarea detonaţiei, rezultă din condiția ca durata întârzierii la auto- 
aprindere în zona finală (caa)zr SĂ fie mai mare decît durata medie de propa- 
gare a frontului de- aprindere zp 


(Taa)zr > Eji $ (5.9) 
deoarece în acest :caz frontul de aprindere are timp să parcurgă în între- 
gime fluidul motor înaintea declanșării nucleului detonant de flacără. Cum 
(Taa)zr Se poate exprima; cel puțin calitativ, prin relația. (4.69), iar tp durata 
medie de propagare prin relația (5.2), inegalitatea (5.9) devine: 


kpm Tara A, (5.10) 
ZA 


unde: p, Tay sînt mărimile de stare ale amestecului din ZF ; E — energia 
de activare; l; — drumul cel mai. lung parcurs de frontul de aprindere; 
W, — viteza medie a frontului de aprindere. Mărimile p și 7,, depind de 
gradul de comprimare a amestecului din ZF, determinat de gradul de creș- 
tere a presiunii în timpul arderii. La un moment dat « (fig. 5.14), frontul 
de aprindere (FA) ocupă o poziție oarecare. Presiunea, care este uniformă 
în cilindru, atinge un nivel p, mai mare decît nivelul presiunii în punctul d. 
Amestecul inițial din zona finală are presiunea p și temperatura T, (tem- 
peratura amestecului inițial este diferită de temperatura gazelor de ardere, flui- 
dul motor este neomogen termic). Se admite că amestecul iniţial este compri- 
mat adiabatic de la presiunea p; la presiunea p și se aplică legea adiabatei, 
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ceea ce permite să se determină T,; 
la un moment oarecare. 


Ta = Tallpa) e. (5.11) 


„Temperatura maximă pe care o 
atinge ultima fracțiune de amestec din 
ZF este 


Tainas e Talbmaz| ba) e. (5.11 £) 


Exemplul numerie 5.3. Să se determine 
Tefmag Pentru valorile: Ta=630 K, py=12,4  Ufseeră. 
daN/em?, py = 44,2 daNjcm?, 

R. Din relația (3.13 *) rezultă ka = 
= 1,627—64,7 -1078 630025 4- 0,06(0,9 — 1) = 2. medie 
= 1,2969. Tz fmar=630(44,2/12,4)%2989 — 843K, 


D severă 


D. uşoară Y 


Întrucît presiunea şi 
4 și temperatura incipientă |. g g 
în momentul declanșării detonației iaca act 7 3 ZI a 
sînt variabile, înclinarea la detonație — E 3 A apel] i 
ZE e scapa Pi presiunea maximă Fig. 5.14. Corelarea stării fluidului motor 
și mperatura. Tzs maz Care se ating în cu diagrama indicată la detonație (a) și 
ciclul fără detonație. Atunci p și T dependența detonației de masa relativă din 
din relația (5.10) se apreciază prin Drar zona ii 
prin Pasi Pa şi prin Ta. 
ricare dintre modificările care întărește inegalitatea (5.10) limi 
sau elimină detonația, de aceea inegali i ep ee a ae 
u elimină d ta, galitatea (5.10) evidențiază 
K Principale de combatere a detonatiei : a i E AOR 
micșorarea drumului 7, parcurs de frontul de i 

Ș U aprindere (camere de 

e compacte, alezaje reduse, bujie plasată central etc.); 
mărirea. vitezei medii de propagare a frontului de apri W, pri 

j w e aprindere W, prin 
yateniticarca turbulenței (camere de ardere cu praguri în piston A a 
me mari de See prin orificiul oferit de supapă etc.); 

cşorarea gradului de comprimare a amestecului di a finală pri 
Do presiunii maxime din i Ci ala za 

imitarea. încălzirii amestecului din zona finală 

ia a e nală (reducerea temperatu- 
rii Ta care depinde la Tîndul ei de temperatura Ta, de A momentul si ză 
șării aa de încălzirea locală a amestecului din ZF în contact cu un 
punct fierbinte — calamină incandescentă, perete insuficient răcit); 


Si 3 men energiei de activare a combustibilului prin utilizarea unui 
mbustibil cu rezistență mare la autoaprindere, deci cu cifră octanică ridi- 
cată (hidrocarburi aromate sau izoparafinice, adaosuri de inhibitori). 
r Sati apărută, detonația se diferențiază după intensitatea ei, de care 
epinde natura çi nivelul consecințelor pe care le produce. Intensitatea deto- 
nației ID (definită pe o scară relativă: detonație incipientă, uşoară, medie 
severă, foarte severă) depinde de masa de amestec initial din zona finală ma 
a main detonație. Dacă m este masa de fluid motor pe ciclu, cu nota- 
pr a igura 5.14, rezultă m = Moa F Mai Unde Mya este masa de gaze 
rdere, 1aT Ma; — masa de amestec inițial. Analog, V= Vga + Va V fiind 
volumul momentan. La detonație mas = may. Se exprimă masa de gaze pe 


baza ecuației de stare: m = DaValRaTa: m = PVail Ra: 2p. Masa relativă 
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de amestec din ZF este definită de relaţia: 


Map Y Va $ 2 Ta, 
m Va Ía Tzs 


iar pe baza relației (5.11) rezultă 


Mas _ V — Vua (2). (5.12) 
m Va Pa 


O bună aproximaţie o oferă relația 


Mg vf (5.12%) 
m Bu— Pa 


Legătura dintre intensitatea detonaţiei (ID) și masa relativă m/m 
este arătată în figura 5.14, b. Pentru a reduce intensitatea detonației — în 
unele cazuri proiectarea admite o detonație incipientă care nu are conse- 
cințe importante — este necesar să se micșoreze masa Mp, trebuie să se limi- 
teze raportul de creștere a presiunii în timpul arderii și să se mărească volu- 
mul de gaze de ardere V,a, cuprins de frontul de aprindere pînă în 
momentul apariţiei detonaţiei. Principial, camera de ardere A (v. fig. 4.53) 
satisface mai bine acest deziderat, deși ea conduce și la o creștere mai 
rapidă de presiune; sporirea lui V,, are un efect preponderent. 


5.4. ARDEREA INIŢIATĂ DE APRINDERI SECUNDARE 


Manifestări exterioare. S-a constatat mai de mult că, chiar dacă se între- 
rupe declanșarea scînteii electrice, un motor puternic încălzit funcționează 
în continuare într-un mod neregulat. Această împrejurare a sugerat ideea 
că funcționarea motorului este posibilă deoarece în camera de ardere au 
apărut surse noi de aprindere care au fost numite surse secundare, iar feno- 
menul a fost denumit ardere cu aprinderi secundare. 


Există o mare asemănare între manifestările exterioare ale arderii cu detonație și ale 
arderii cu aprinderi secundare, de aceea, uneori devine dificilă recunoașterea, cauzei funcțio- 
nării anormale a motorului. Totuşi, dacă la întreruperea scînteii electrice funcționarea moto- 
rului încetează brusc, se poate conchide că manifestările anormale sînt produse de detonație, 
deoarece aceasta nu are loc decît cu condiția propagării unui front normal de aprindere. 


Investigația experimentală. Experiența arată că aprinderea secundară 
poate avea loc înainte de producerea scînteii — în care caz se numește pre- 
aprindere, sau după producerea scînteii — în care caz se numește postaprin- 
dere. Sursele de aprindere secundară (SAS) inițiază fronturi de aprindere 
care se propagă în camera de ardere (fig. 5.15, a și b), în paralel cu frontul 
norma] de aprindere sau înaintea lui. La motoarele cu rapoarte mari de com- 
primare (e > 9) aprinderile secundare capătă aspecte mai complicate prin 
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Fig. 5.15. Schema fotografiilor camerei de ardere la apariția aprinderilor secundare. 


apariția mai multor focare de aprinderi secundare, evidențiate de fotoînre- 
gistrările de ansamblu (c), unele focare fiind inițiate înainte de producerea 
scînteii, altele după declanșarea ei. 


Arderea cu aprinderi secundare determină o modificare importantă a 
diagramei indicate. În cazul unei preaprinderi cu avans mare, diagrama indi- 
cată poate avea forma din figura 5.16, a, din care se vede că arderea se 
termină puţin înaintea pmi. Cînd aprinderile secundare produc fronturi secun- 
dare ale flăcării (și mai ales atunci cînd sînt multiple), se înregistrează 
o creştere rapidă a presiunii maxime a gazelor (fig. 5.16, b). Pentru e = 12 
s-au înregistrat, în cazul arderii cu aprinderi secundare, viteze de creștere 
a presiunii de 12 daN/cm? “RA şi presiuni maxime de circa 120 daN/cm* 

Mecanismul aprinderilor secundare. Sursele de aprinderi secundare pot 
fi multiple: calamina ajunsă în stare de incandescenţă, suprafețele sau punc. 
tele calde ale bujiei, supapei de evacuare, pistonului etc. Aprinderea ames- 
tecului de la un punct cald are loc printr-un mecanism de tipul autoaprin- 


di d - Aprinderi 
Diagrama cu ardere secundare 
normală 
IN Declanșarea sentei Ardere 
Ñ electrice normal 


Diagrama cu 
SC prezprindere 
N Z Preaprindere 


“V pmi a 
a - 4 


Fig. 5.16. Diagrama indicată pentru diferite tipuri de 
aprindere secundară. 
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derii monostadiale, la temperatură înaltă. Se distinge temperatura suprafeței 
fierbinți Tup și temperatura superficială de aprindere a amestecului Ta, 
care este o caracteristică a combustibilului. Dacă Te, <Tswp are loc o explo- 
zie cu formarea unui nucleu de flacără; dacă T, > Tsup autoaprinderea 
nu mai are loc. Funcționarea cu detonație a motorului poate ușura apari- 
ţia fenomenului de ardere cu aprinderi secundare, iar acesta, la rîndul lui, 
poate provoca apariţia detonaţiei. Această condiționare reciprocă se explică 
astfel: în cazul detonației, intensificarea transferului de căldură la pereţi 
duce la supraîncălzirea acestora, ceea ce înlesnește producerea de suprafețe 
locale fierbinți. În cazul arderii cu aprinderi secundare, a 


este ușurată de preaprinderi care produc o creștere importantă; „a=-raportului 
de presiuni 5/Pa: Şi 


O caracteristică a aprinderilor secundare constă în aceea, că fenomenul este eratic. Redu- 
cerea, puterii şi economicității motorului, precum și funcționarea lui brutală, în cazul arderii 
cu aprinderi secundare, apar ca rezultat al perturbării procesului normal de ardere, echi- 
valent cu modificarea avansului la producerea scînteii electrice față de valoarea optimă (v. 
5.5.2). 


5.5. INFLUENȚE ASUPRA ARDERII ÎN MAS 


5.5.1. INFLUENȚELE FACTORILOR DE STARE 


Turbulenţa. Influența turbulenței asupra vitezei de propagare a fost 
pusă în evidență pe motor, pentru prima dată de J. Clark în 1912 prin 
ridicarea diagramei indicate a unui ciclu dezvoltat pe şase curse ale pisto- 
nului. În acest ciclu, scînteia nu se declanșează după cursele normale de admi- 
siune și comprimare. Pistonul mai parcurge încă două curse suplimentare, 
o cursă de destindere și o cursă de comprimare la sfîrșitul căreia are loc, 
în fine, declanșarea scînteii eJectrice;. urmează apoi cursele de destindere 
și evacuare. Diagrama indicată prezintă o particularitate importantă (fig. 
5.17); în timpul arderii presiunea rămîne aproape constantă și nu depășește 
practic nivelul de la sfîrșitul cursei de comprimare. Această particularitate 
este determinată de desfășurarea lentă a arde- 
rii, ca urmare a reducerii sensibile a vitezei de 
propagare a frontului de aprindere, cauzată la 
rîndul ei de amortizarea turbulenței, în cele 
Ciolet ui Clarėk două curse suplimentare (v. par. 4.3.2). 

Viteza medie de propagare a frontului de 
aprindere creşte liniar cu viteza medie a fluidului 
proaspăt prin orificiul oferit de supapa de admi- 
siune (fig. 5.18). Viteza W,, este proporțională cu 
turația (relația 2.53) deci W; ~n. S-a arătat 
E Dreame Ma că intensitatea turbulenței W' este la rîndul ei 
a mi ciclu normal şi a unui Proporțională cu turația (v. fig. 4.17), de unde 
ciclu efectuat în șase curse. rezultă că W, ~ W'. Dacă se substituie proporți- 


Ciclul narmal 
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parițiæ?detonației 
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Fig. 5.18. Influența vitezei fluidului proaspăt Fig. 5.19. Influența mişcării de rotație a 
prin orificiul oferit de supapa SA asupra vitezei fluidului motor asupra vitezei frontului de 
frontului de aprindere. . . aprindere. 


onalitatea W, ~n în (5.4) rezultă că Ag, este practic independent de 
turație. Această realitate are o semnificație deosebită, deoarece a permis 
mărirea nelimitată a turației la MAS, fără a afecta durata propagării, deci 
în parte randamentul indicat al motorului. i i 

Intensificarea turbulenței duce la micșorarea intensității detonației deoa- 
rece se amplifică viteza medie de propagare W, (v. rel. 5.10). Totodată este 
probabil că turbulența mai intensă împiedică formarea unei concentrații 
locale enitioe de peroxizi și deci frînează apariția flăcărilor reci în ameste- 
cul final. 

Mişcarea de rotaţie a fluidului proaspăt în cilindru are influențe favorabile 
asupra propagării flăcării. Fotoînregistrările arată că în acest caz, viteza 
W, creşte de 2...2,5 ori, iar durata propagării Aa, se reduce la jumătate 
(fig. 5.19). Acest fapt prezintă interes deoarece o anumită mișcare de rotaţie 
se obţine la un motor. de serie numai prin poziția excentrică a supapei de 
admisiune (v. par. 4.3.4). 

Calitatea amestecului. O realitate fundamentală, caracteristică unui MAS 
este aceea că presiunea medie indicată și randamentul indicat variază cu cali- 
tatea amestecului în mod distinct și anume, valoarea maximă a presiunii 
medii indicate se înregistrează în domeniul amestecurilor bogate, iar valoa- 
rea maximă a randamentului indicat se înregistrează în domeniul ames- 
tecurilor sărace (fig. 5.20). Întrucît puterea este proporțională cu p, (v. rel. 
1.12) iar consumul specific de combustibil este invers proporțional cu v; 
(v. rel. 1.34) rezultă că un motor cu aprindere prin scânteie dezvoltă puterea 
maximă pentru un coeficient de dozaj care 
este diferit de acela la care dezvoltă econo- 
micitatea maximă. Amestecul bogat pentru 


care motorul dezvoltă puterea maximă 710 03 
: z 

se numeşte amestec de putere (dozaj de Sg 

putere) şi se caracterizează prin coeficientul © 025 

de dozaj al aerului Ap (sau coeficientul de & ê 02 

d zaj al combustibilului X2); amestecul pen- &4 


tru care motorul dezvoltă randamentul 
maxim se numește amestec economic (dozaj 
economic) și se caracterizează prin coefi- 
cientul Ae sau Xe (V. rel. 1.9). 


07 08 09 10 11 12134 


Fig. 5.20. Influența coeficientului de 
dozaj al aerului: asupra presiunii 
medii și randamentului indicat. 
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Fig. 5.21. Influența coeficientului de dozaj al 
aerului asupra temperaturii și vitezei de reacţie 
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a combustibilului. perioada arderii. 

Faptul că ^p nu coincide cu à, are o deosebită importanță pentru prac- 
tică, de aceea trebuie examinat îndeaproape. 

Teoretic, himas ȘI Pimar trebuie să se realizeze pentru A = 1, deoarece în 
acest caz temperatura din ciclul termic atinge valoarea cea mai mare (fig. 
5.21). Cînd A > 1 din relația (3.1) rezultă că Tmar scade deoarece puterea 
calorică a amestecului Qian = Q,](1 + Lmin) se micșorează. Cînd à < 1 în 
expresia (3.1) se substituie Q, cu Q;, din relația (4.48), deoarece arderea 
e incompletă și se degajă mai puțină căldură; în acest caz, la scăderea lui A, 
variază simultan și numărătorul şi numitorul expresiei (3.1), dar în ansamblu 
Taz Se micșorează. Viteza de reacţie a combustibilului C, se modifică și ea. 
cu dozajul dar atinge un maxim în domeniul amestecurilor bogate, ceea ce 
are consecințe hotărîtoare asupra presiunii maxime din ciclu (fig. 5.22). 
Legătura dintre cele două mărimi este determinată în esență de intensifi- 
carea reacției chimice din flacăra turbulentă. Astfel, în cazul. amestecurilor 
bogate (pentru care C, = Ce maz) durata transformărilor chimice din flacăra. 
turbulentă se reduce (Aa, < Ag) ceea ce înseamnă o reducere a grosimii 
zonei de ardere din flacără (fig. 5.23). 

Cu toate că nu există informații experimentale directe privind depen- 
dența fazei finale a procesului de ardere de calitatea amestecului, această. 
dependență poate fi judecată prin intermediul grosimii zonei de reacție 
din flacără. Astfel, dacă prin îmbogățirea amestecului scade grosimea flăcă- 
rii, rezultă că după ce frontul de aprindere ajunge la perete, rămîne mai 
puţin combustibil care arde în faza finală. Această realitate este evidențiată 
și de caracteristicile de degajare 
a căldurii de reacţie, care arată 
că č, (fracțiunea din Qas care arde 
pînă se atinge presiunea maximă, 
la « = «,) este cu circa 20% mai 
mare în cazul amestecurilor 
bogate, de à= àp. Întrucît se 
degajă mai multă căldură în faza 
arderii rapide arderea se dezvoltă 

pmi Qq într-o măsură mai mare în con- 

Fig. 5.23. Modificarea concentraţiei unor substanțe diții de variaţie Tna a volu- 
în dreptul supapei de prelevare, în funcție de cali  Mului, în jurul pmi și se apropie 
tatea amestecului. în mai mare măsură de o evoluție 
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Fig. 5.22. Influența calității amestecului și a momen- 
tului declanşării scînteii asupra variației presiunii în: 


izocoră, care conduce la un nivel 
mai ridicat al presiunii maxime; 
aria diagramei indicate crește (crește 
n din relaţia 1.27), iar lucrul meca- 
nic specific este mai mare, 4; = Pi mar: 

Realizarea unei presiuni maxime 
mai ridicate pentru à= ħp este 
determinată de un fapt suplimentar, 
cu pondere mai mică și anume de 
fenomenul de dilatație molară, ilus- 
trat de creşterea coeficientului ue 
odată cu îmbogățirea amestecului Fig. 5.24. Schemă pentru ilustrarea abaterilor 
(v. fig. 4.41). Dacă A scade în locale din camera de ardere de la coeficientul 


s P mediu de dozaj, determinat de carburator. 
continuare (A < àp), devine prepon- 
derent fenomenul de ardere incompletă iar p, începe să scadă. 

Fenomenul de ardere incompletă este hotărîtor și pentru variația randa- 
mentului indicat, care este, după relaţia (1.27) n; = Ne “him. Pentru A = Ap, 
într-un ciclu real, apar două tendințe opuse: pe de o parte randamentul 
termic al ciclului 7, tinde să crească, întrucît aria diagramei indicate se ampli- 
fică, pe de altă parte m, tinde să scadă, deoarece se eliberează mai puţină 
căldură. Ultima tendință este preponderentă, de aceea, cînd A crește înce- 
pînd de la valorile mici (A = 0,6...0,7), n; crește continuu. Faptul că ni 
atinge valoarea maximă pentru A > 1, reprezintă o particularitate speci- 
fică MAS-ului. Teoretic, cînd A > 1, m = 1, arderea fiind completă, iar 
m, tinde să scadă, deoarece temperatura maximă din ciclu se micșorează. 
Faptul că n; crește arată că în ciclul real, nin nu atinge valoarea maximă 
pentru à = 1, ci pentru A > 1 ceea ce se explică astfel: cu toate că în MAS 
amestecul combustibil-aer atinge un mare grad de omogenitate, apar totuși 
zone locale în care predomină lipsa sau excesul de oxigen (fig, 5.24), deter- 
minate de amestecarea imperfectă pe conducta de admisiune; ca urmare, 


valoarea măsurată a lui A reprezintă o valoare medie (A) globală; deși în 
ansamblu există oxigen suficient (de exemplu, pentru A = 1) lipsa locală 
de oxigen (A < 1) nu permite realizarea arderii complete, cînd frontul de 
aprindere parcurge zonele în cauză; amestecarea fiind aproape exclusă, deși 


à= 1, arderea rămîne incompletă. 
De aceea, pentru a preveni arderea incompletă se măreşte valoarea medie 


a coeficientului de dozaj al aerului (A > 1), astfel încît fluctuațiile locale 
să nu conducă în nici o zonă din camera de ardere la valori y < 1. În 
acest fel se asigură eliberarea completă a energiei chimice a combustibilu- 
lui, Mp = iar = Timo PEAU A = eo: 

Realizarea lui nimaz în domeniul dozajelor sărace este determinată și de 
alți factori. La mărirea lui A (A > 1) crește durata de ardere, deoarece se 
extinde zona de reacţie din flacăra turbulentă (fig. 5.23), ceea ce intensifică 
fenomenul de ardere întîrziată şi se reduce viteza de degajare a căldurii 
de reacţie É în faza arderii rapide. Presiunea maximă din ciclu se micșorează, 
1, tinde să se micșoreze și odată cu el și m. Pînă la A = e este predomi- 
nantă creșterea lui Nin (practic Nia = 1). Apoi efectul de reducere a tempe- 
raturii maxime la creşterea lui à (v. fig. 5.21) se exercită direct asupra lui 
1, Şi deci produce reducerea lui ni- 

La sărăcirea amestecului crește proporţia de gaze biatomice (azot și oxi- 
gen) din gazele arse. Întrucît ele au o căldură specifică mai mică, pierderile 
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Fig. 5.25. Dependența căldurii specifice (a) și randamentului (b) de temperatură, raport 
- de comprimare și coeficientul de dozaj al aerului. 
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de căldură prin gazele de evacuare se vor micşora. Din aceeaşi cauză, tem- 
peraturile maxime din ciclu trebuie să crească. Faptul că utilizărea ames- 
tecurilor sărace, ca fluid motor, trebuie să conducă la o creștere a randamen- 
tului, se evidenţiază şi de către formula (3.4) dacă se ține seama de varia- 
ţia exponentului adiabatic cu compoziția. Întrucit k=1i+ 8,314/Cu, iar căl- 
dura specifică a aerului este mai mică, decît căldura specifică „a amestecului 
(fig. 5.25) rezultă că valoarea medie a lui k creşte cu sărăcirea ameste- 
cului, deci n, este mai mare pentru ata da a aa Ai ipte E 
i e ilizarea unor amestecuri foarte sărace. jrealizar L 
PE ea ERIC Ia Aa deziderat întîmpină dificultăți: 
-~ în primul rînd mărirea exage- 
rată a coeficientului de dozaj 
al aerului, nu este posibilă din 
cauza limitei inferioare de 
aprindere (^g 1,4, v. par. 4.6); 
în al doilea rînd se mienţio- 
nează apariția instabilității 
procesului de aprindere și ardere 
la sărăcirea amestecului, . ceea 
ce: accentuează- fenomenul de 
dispersie ciclică. ; 
Fenomenul de dispersie 
ciclică constă din ireproducti- 
- bilitatea fazelor de ardere din 
ciclurile succesive. ale unui motor 
cu ardere internă. Dispersia 
ciclică se urmăreşte pe dia- 
grama p — a fie prin suprapu- 
nerea diagramelor indicate des- 
fășurate din ciclurile succesive 
(fig. 5.26, a), fie prin alăturarea 
diagramelor indicate restrinse 
(fig. 5.26, b), astfel încât să apară 
numai maximele de presiune. 
Dacă fenomenul de dispersiune 


4=07 
Fig. 5.27. Ilustrarea dispersiei ciclice în diagrama ciclică ar fi eliminat, astfel încât 


p- V pentru diferite valori ale coeficientului de 


dozaj al aerului. toate ciclurile să atingă aceeași 
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presiune maximă, s-ar putea obţine un 
cîştig de putere și de economicitate de 
aproximativ 20%. Figura 5.27 arată aria 


me 


w 


pozitivă (lucrul mecanic) determinată de 3 g 
ciclul minim și ciclul maxim, care rezultă 7 
din ciclurile succesive. Sp 
e 

Natura fenomenului de dispersie ciclică este È a 
detătmiiiată-de mai mulți factori dintre care se ji ha 
remarcă: fluctuațiile locale (dintre electrozii bujiei) TE 

AS a e, = d! LA 

ale dozajului sau ale concentraţiei de gaze rezi- 7 A I 
duale care acționează ca inhibitor. Microturbulența D [taNlem] 


care acționează între electrozii bujiei diluează 

amestecul modificînd compoziția chimică locală, Fig. 5.28. Frecvența presiunii maxime la 
micșorează concentrația de centri activi, reduce PRA după pmi. 
temperatura prin intensificarea transferului de 

căldură. Astfel, apar fluctuații locale ale vitezei de reacție care modifică perioada de inducție. 
Cînd aceasta din urmă crește, arderea se deplasează în destindere, iar presiunea maximă 
atinge valori reduse. În unele cicluri nucleul de flacără nici nu apare. Aprinderea este mai 
puțin sensibilă la fluctuațiile vitezei de reacție, cînd aceasta are valori ridicate, ca în cazul 
amestecurilor bogate și este foarte sensibilă în cazul amestecurilor sărace, cînd viteza de 
reacție este redusă, de aceea la îmbogățirea amestecului fenomenul de dispersie ciclică se 
atenuează, la sărăcirea amestecului el se intensifică. 


Intensitatea fenomenului de dispersie ciclică se apreciază prin gradul de dispersie 
ciclică 8, care reprezintă raportul dintre abaterea medie A5, de la presiunea, maximă, către 
presiunea maximă medie Jy. 


3 = ApylPy; 


Pu se calculează dacă se înregistrează cicluri succesive și se determină presiunea maximă 
Pus pentru fiecare ciclu: $, = Ep ,;/i, abaterea medie rezultă dacă se calculează abaterea abso- 
lută a presiunii maxime din fiecare ciclu Ap,;= lyu- Byl şi se mediază valorile acestora: 
Apy = ZAp,li. Experiențe efectuate pe sute de cicluri succesive au arătat că fenomenul 
este de natură statistică (fig. 5.28) și se poate aproxima prin o lege de repartiție normală 
(Gan ss). În acest caz, gradul de dispersiune ciclică este definit de 3 = oļfy unde o este 
abaterea, medie pătratică 


o = Vngtpui — Pp — 1), 


n; fiind numărul de cicluri cu aceeași presiune maximă pg. Fenomenul de dispersie ciclică 
nu are numai implicații energetice şi economice ci și mecanice, Din figura, 5.28 rezultă că un 
număr redus de cicluri realizează presiuni maxime foarte mari (de exemplu 5%, din ciclurile 
succesive au Paz = 33...37 daN/em? deci cu 40% mai mult decît presiunea maximă medie 
Py = 25...27 daN/em?) din care cauză dimensionarea trebuie făcută cu prudență (v. par. 
29,4), presiunile maxime cele mai mari fiind în măsură să producă ruperea sau uzarea, rapidă, 
a organelor. Gradul de dispersie 9 variază cu dozajul (fig. 5.29). 


Întrucît dificultăţile care limitează în prezent utilizarea unor amestecuri 
sărace sînt concentrate îndeosebi în faza de formare a nucleului de flacără, 
s-a imaginat separarea acesteia de faza de propagare. Camera de ardere a moto- 
rului este divizată (fig. 5.30). Camera separată este alimentată cu amestec 
proaspăt foarte bogat; camera propriu-zisă din cilindru este alimentată cu 
amestec foarte sărac. Scînteia se declanșează în camera separată, unde se 
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separate 
Jed de 
flacără Amestec 
d proaspăt =: 
030 Cameră separată 
080 R 
070 Cilindru 
060| 
050 
04 
03| 
0.20) 
010 
ue, 
070 080 030 100 110 120 130 40 A 
Fig. 5.29. Dependenţa gradului de disper- Fig. 5.30. Cameră de ardere divizată pentru 
sie ciclică de coeficientul de dozaj al separarea fazei inițiale de aprindere de faza 


aerului. principală de propagare. 


formează cu ușurință un nucleu de flacără. Jetul de flacără care trece în 
camera propriu-zisă generează în amestecul proaspăt un front de aprindere 
care se propagă fără dificultate, deoarece viteza de răspîndire este deter- 
minată mai mult de turbulență și mai puțin de dozaj. Pe această cale s-a 
obținut arderea unor amestecuri sărace cu A = 1,6. 

Funcţiile n(A) şi p,(A) trebuie înțelese și dintr-un alt punct de vedere, 
Dacă în funcționarea unui motor se mențin neschimbați toți parametrii 
(deci n = ct, x = ct, hm = Ct, m=ct etc.) cu excepția lui A atunci rela- 
ţiile (2.21) și (1.12) devin: 


Bus Pina. ` 


Trebuie să se rețină că m:(A) reprezintă o funcțiune dependentă de cali- 
tatea amestecului, care are o alură proprie, determinată de fenomenele 
fizico-chimice prezentate; în schimb 4, depinde explicit de à şi implicit prin 
m, sau altfel spus, este produsul a două funcțiuni n(A) -(1/A). Ca urmare, 
dacă coeficientul de dozaj al aerului se reduce începînd de la valoarea A = Mc, 
atunci n; se micșorează dar funcția 1/A crește. Pantele celor două funcțiuni 
sînt diferite şi anume, la început n; scade încet iar 1/A creşte repede, fapt 
pentru care presiunea. medie și totodată puterea dezvoltată de motor ating 
nivelul maxim pentru amestecuri bogate (fig. 5.31). 

Faptul că, în condițiile invariabilității celor- 
lalţi factori, modificarea dozajului determină 
un maximum de economicitate pentru ames- 
tecuri sărace (A = 1,08... 1,15) și un maxim 
al puterii pentru amestecuri bogate (àp = 
= 0,8...0,9) delimitează variațiile raționale 
ale lui A. În adevăr, este rațional ca MAS-ul 
să lucreze cu economicitate maximă. Dar 
totodată, este rațional pentru economia de 

ru uita etielentaloi metal ca la aceeași putere, litrajul motorului 
ea idiei eac. SĂ fie minim. Din relația (1.18) rezultă că litra- 
teristici ai ciclului. jul unui motor de putere dată, la o turație 
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determinată este invers proporțională cu p, 


Proiectînd motorul pentru A = Ap, adică la 4 pe 
P,=Pmas se obtine litrajul minim. La A aia, 
întrebarea „pentru care valoare a lui A 4, ts | 
se proiectează motorul?” se răspunde, A A 

tinînd seama că motorul de autovehicul (Z Re catel 
funcționează rar la puterea maximă (v. fig. 4 | 
1.7), astfel: se va proiecta motorul pentru N — 20N 
A = àp pentru a obține dimensiuni minime, N } AN 
dar în regimurile de funcționare cele mai  S$ 4 J X 
frecvente, care se dezvoltă în 60...80% din X aa SL 
durata de exploatare a motorului, amestecul SÌ 325 

se reglează pentru à = 2. Carburatoarele X 27 z 

motoarelor de automobil sînt echipate cu 3 


dispozitive care asigură reglajul economic 60700 a 

sau de putere al calității amestecului, în 

funcție de regimul de funcționare. Regla- Fig. 5.32. Influența coeficientului de 
jul compoziţiei pentru à= Ap are ca avantaj  dozai asupra i TTA Aomarimi 
şi reducerea regimului termic al motorului aicea azi 

(fig. 5.32). Dezideratele privind economia 

de combustibil și limitarea noxelor din gazele de evacuare îngrădește în prezent 
această concepție (v. cap. 25, 26). 


Exemplul numeric 5.4. Să se determine litrajul unui motor în patru timpi care dezvoltă 
puterea, efectivă maximă de 60 CP la 5 500 rot/min. Presiunea medie efectivă este de 7,5 
daN/cm? pentru p= 0,85 şi 6,2 daN/cm? pentru Aec = 1,10. 

R. Din relația (1.18) rezultă (V), p = 300 -4 - 60 - 0,735/5 500 - 7,5 = 1282 cm?; (Viec = 
= 1552 cm?, ceea ce înseamnă o reducere a litrajului cu 270 cm3 pentru A = Àp- 


În exploatare sînt posibile o sărăcire sau o îmbogăţire excesivă a amestecului, care pro- 
duc fenomenul numit rateu. Rateurile sînt de două feluri: pateu! în galeria de admisiune are 
loc cînd amestecul este foarte sărac (jiclor sau conductă de combustibil înfundate, aspirație 
de aer fals), deoarece arderea se prelungește mult în destindere, iar în perioada, de deschidere 
simultană a supapelor flacăra scapă în galeria de admisiune și aprinde amestecul; vateul în 
evacuare are loc cînd amestecul este foarte bogat (jiclor uzat, prea larg, filtru de aer întundat) 
deoarece din cauza arderii incomplete oxidul de carbon din gazele de ardere se aprinde brusc 
în contact cu aerul. 


, „Uneori se consideră că sărăcirea amestecului peste limitele raţionale este 
indicată pentru a reduce consumul de combustibil. Se observă că în ase- 
menea cazuri, creșterea duratei de-ardere afectează uzura motorului deoarece 
flacăra vine în contact cu pelicula de ulei de pe oglinda cilindrului un inter- 
val de timp mai mare, arde filmul de ulei și compromite ungerea. Durata 
crescîndă a arderii ridică, de asemenea, nivelul regimului termic al moto- 
rului, deoarece crește temperatura gazelor de evacuare (fig. 5.32). De aceea 
reglajele de dozaj fixate de uzina constructoare în limite raționale trebuie 
respectate întocmai în exploatare, sau modificate, numai în urma unor 
cercetări corespunzătoare. 

Calitatea amestecului afectează arderea cu detonație. În condițiile în 
care se variază riguros numai calitatea amestecului, ceilalți factori rămînînd 
neschimbaţi, intensitatea maximă a detonației se obține pentru amestecuri 
bogate în vecinătatea lui A = àp deoarece la aceste valori aje lui A se atinge 
viteza de reacție C, cea mai mare și presiunea maximă din ciclu cea mai 
înaltă și deci gradul de comprimare a amestecului din ZF cel mai ridicat. 
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Practica exploatării MAS-ului arată că 
îmbogățirea amestecului în anumite limite 
duce totuși la micșorarea sensibilă a inten- 
sității detonaţiei, deoarece, în condiții de 
exploatare intervin efecte suplimentare și 
anume răcirea intensă a amestecului 
inițial prin vaporizârea unei cantități mai 
mari de combustibil din fluidul proaspăt, 
precum și micșorarea regimului termic al 
motorului. Astfel, îmbogățind amestecul 
mai mult decît este necesar pentru obți- 
nerea puterii maxime (A< àp) se obține 
cu o mică reducere de putere un efect 
sensibil în ceea ce' privește reducerea 
înclinării la detonație a motorului; CO 
scade cu aproape 10 unități (fig. 5.33). 
Fig. 5.33. Influența coeficientului de do- Întrucît amestecuri foarte bogate se folo- 
zaj asupra cifrei octanice la limita de  sesc la sarcină totală, în condiţii în care 
detonație. MAS-ul de automobil funcționează rar, 
soluția este eficientă. Ea a fost aplicată 
pe scară largă în ultimele două decenii. Totuși, astăzi se manifestă pru- 
dență din cauza implicațiilor care apar pentru emisiunile nocive și risipa 
de combustibil (v. cap. 25, 26). 
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În fine, se observă că dozajele apropiate de cel de putere maximă au 


cea mai mare tendință spre aprinderi secundare. ; 

Temperatura inițială. Creșterea temperaturii inițiale T, a fluidului proas- 
păt sporeşte temperatura amestecului din ZF. Din această cauză întîrzierea 
la autoaprindere a amestecului din ZF scade iar pericolul de detonație crește. 
Astfel, încălzirea accentuată a amestecului pentru a intensifica vaporizarea 
combustibilului devine prohibitivă nu numai pentru că reduce gradul de 
umplere, dar și pentru că măreşte pericolul de detonație. 

Presiunea iniţială. Odată cu creșterea presiunii inițiale crește gradul de 
comprimare a amestecului din ZF, .ceea ce favorizează apariția detonației 
prin reducerea lui Taa. Această împrejurare constituie în prezent principalul 
impediment în supraalimentarea MAS-ului (v. cap. 27). 


Gazele reziduale frînează transformările chimice din spatele frontului de 
aprindere prin efect termic (fig. 5.21) și prin efect cinetic, ca inhibitor, 
adîncimea zonei de ardere crește, durata arderii se amplifică și influențează 
negativ asupra puterii și economicității. 


5.5.2. INFLUENȚELE FACTORILOR FUNCŢIONALI 


Avansul la producerea scînteii electrice. Variația avansului la producerea 
scînteii determină o modificare însemnată a formei diagramei indicate 
(fig. 5.34). Dacă declanșarea scînteii are loc chiar în pni (a) după consumarea 
fazei inițiale se înregistrează o creștere moderată de presiune determinată 
de arderea lentă ca urmare a deplasării totale a procesului de ardere în des- 
tindere. În comparaţie cu ciclul teoretic (ciclul cu linie întreruptă) se con- 
stată o pierdere sensibilă de lucru mecanic. Dacă declanșarea scînteii are loc 
foarte devreme pe ciclu (b), faza de ardere rapidă se desfășoară integral 
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Fig. 5.34. Influența avansului la producerea scinteii electrice asupra 
formei diagramei indicate. 


pînă la sfîrşitul cursei de comprimare. În acest caz se constată o creștere 


bruscă de presiune la sfîrșitul comprimării, produsă de degajarea unei părți 
importante din căldură, care determină o amplificare considerabilă a lucru- 
lui mecanic de comprimare. La începutul cursei de destindere, nivelul pre- 
siunii în ciclu nu mai poate ajunge la nivelul presiunii de la finele compri- 
mării, astfel încît se formează în diagramă o buclă negativă care reduce în 
plus aria diagramei. Există o valoare intermediară a avansului la produ- 
cerea scînteii (c) la care diferența dintre aria ciclului teoretic și aria ciclu- 
lui real este minimă. Reprezentarea puterii indicate reale P, cu $ (fig. 5.35) 
arată că aceasta trece printr-un maxim. Întrucît consumul de combustibil 
C, este constant, pe baza relaţiei (1.30) rezultă Cimin = Ct/ Pi maz, adică c; trece 
printr-un minim, iar n; printr-un maxim. Atunci se definește avans optim 
la producerea scînteii Bop, acel avans la care puterea și economicitatea sînt 
maxime. Avansul optim se realizează cînd faza de ardere rapidă se pla- 
sează aproximativ simetric față de pmi, (360 — a, = ay — 360 x 14RA 
(fig. 5.36), deoarece pe această cale arderea se destășoară în condițiile de 
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Fig. 5.36. Influența avansului la producerea 


Fig. 5.35. Influența avansului la produ- la 
scinteii electrice asupra presiunii maxime. 


cerea  scînteii electrice asupra unor 
mărimi caracteristice. 
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variație minimă a volumului. La mărirea lui 
B momentul de desprindere a se produce 
mai devreme pe ciclu, faza arderii rapide se 
deplasează treptat în cursa. de comprimare, 
a, se micșorează iar presiunea maximă 
crește. Se observă că la mărirea avansului cu 
aproape 30°RA, p, crește cu aproape 50%. 
Există o dependenţă între avansul la pro- 
ducerea scînteii electrice şi durabilitatea. 
motorului. Astfel, o valoare a avansului 
mai mare decît valoarea optimă duce la 
solicitări mari, statice și dinamice, din cauza 
fyt nivelului ridicat al presiunii maxime f,; o 
SC E EI Za] valoare a avansului mai mică decât valoarea 
optimă duce la o uzură mai intensă a pisto- 
Fig. 5.37. Influența avansului la pro- nului și cilindrului, deoarece deplasarea 
ducerea scînteii electrice asupra cifrei arderii în destindere mărește timpul de 
octanice la limita de detonație. contact al flăcării cu cilindrul și ridică nive- 
lul regimului termic al motorului. 

Intensitatea detonaţiei crește odată cu mărirea lui f ceea ce impune 
creşterea cifrei octanice a combustibilului pentru a preveni detonaţia (fig. 
5.37). Această dependență se explică prin creșterea gradului de comprimare 
a amestecului din ZF, ca urmare a sporirii presiunii maxime p, odată cu 
creşterea lui $. Întrucît panta curbei CO (6) este cu mult mai mare decît 
a curbei P,($) în jurul lui Bey, se observă că dacă se reduce avansul sub 
valoarea optimă (B = 17°RA în loc de 26*RA) cu o mică reducere de putere 
(AP, = 7%) se poate reduce CO cu 5 unități. Reducerea avansului la declan- 
şarea scînteii, sub valoarea avansului optim, reprezintă o metodă de reglaj 
frecvent aplicată în practică (v. par. 25.2). 

Turaţia. Influenţa turației asupra fazelor procesului de ardere eşte con- 
siderabilă. Astfel, la mărirea turației, durata în timp ra(r,) a fazei ini- 
ţiale scade deoarece pierderile de căldură se micșorează și temperatura în 
momentul declanșării scînteii este mai mare. Cu toate acestea durata Ag 
în grade RA crește (fig. 5.38), ceea ce 
il E Ta pa scade proporțional cu turația r a h [m] 

da = 6nra). Mărirea turației determină o RAI r— 
intensificare substanțială a turbulenței, ceea 


Lă 


ce amplifică viteza medie de propagare (W, e nt 
variază liniar cu turația) şi reduce durata 
propagării, qt, = tp = l/W, Cu toate d 
acestea, experiențe conduse în condițiile 

B = ct, arată (fig. 5.38) că suma duratelor | 
primelor două faze măsurate în grade RA 

crește cu turația, Agg + Aa, = 6n(ta + 7,)- ul 
Această particularitate este determinată de 


faptul că faza de ardere rapidă n-a fost 2 
plasată întotdeauna în aceleași condiții de 
turbulență. În adevăr, în jurul pmi, turbu- 
lența (deci și W,) este maximă. Prin mări- 
rea duratei fazei inițiale Aa, faza de ardere 
rapidă se deplasează din zona de turbulență 


200 800 S00 1200 1500 80 n frotfmin] 
Fig. 5.38. Influenţa turaţiei asupra 


unor parametri caracteristici ai pro- 
cesului de ardere. 
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Fig. 5.39. Influența poziției pe ciclu a punctului d Fig. 5.40. Influența turației asupra 
asupra presiunii maxime, pentru două turații. unor mărimi caracteristice. 


maximă (ZTM) din jurul pmi (fig. 5.39, a). Dacă se păstrează însă 
neschimbat avansul la desprindere, atunci se observă că durata fazei 
de ardere rapidă rămîne nemodificată (fig. 5.39, b). Pentru ca punctele de 
desprindere să coincidă, avansul trebuie modificat și anume cu cît turația crește, 
cu atît avansul la producerea scînteii trebuie să fie mai mare pentru a retrage 
pe ciclu faza de ardere rapidă, care este împinsă în destindere de creşterea 
duratei fazei inițiale. Experiențe efectuate pe motoare de serie (fig. 5.40) 
arată că pe tot domeniul de variație a turației, la plină sarcină, dacă se asi- 
gură condiția 8 = Bow, durata fazei de ardere rapidă Aa, și presiunea py rămîn 
cvasiconstante, în schimb +, scade odată cu reducerea turaţiei, deoarece 
se intensifică pierderile de căldură prin pereţi Q, ~ 1/42 (v. par. 3.3 şi 3.4). 


Metoda de determinare a avansului optim cu turația este următoarea: la o turație dată, 
n; menținînd constanți toţi ceilalți factori, se variază B și se măsoară puterea efectivă P, 
(fig. 5.41, a); valoarea Bopt se obține pentru P, = P maz: Operația se repetă pentru mai multe 
turații, apoi se trasează locul geometric al punctelor de putere maximă (curba Bopi): În final 
se construiește curba Bp, = f(n) (fig. 5.41,b). În prezent toate MAS-urile sînt echipate cu 
sisteme de aprindere care posedă dispozitive centrifugale automate de mărire a avansului odată 
cu creșterea turației. 
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Fig. 5.41. Dependența avansului optim de turație. 
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Fig. 5.42. Influența sarcinii asupra Fig. 5.43. Influența gradului de 
diagramei indicate. umplere (sarcinii) asupra unor 


parametri caracteristici. 


Experiența arată că la mărirea turației intensitatea detonației scade, 
deoarece durata în timp t, scade, durata Taa crește, iar 'ẹ» scade astfel încît 
regimul general de presiuni se reduce, iar gradul de comprimare a ameste- 
cului din ZF scade. În general, motoarele rapide au o tendință mai redusă 
la detonație decît motoarele lente, ceea ce se ilustrează prin următoarele 
cifre: n/CO = 1000/95; 1400/92, 1800/88, 2200/84, 2600/80, 3 200/66. 
Această împrejurare a ușurat ridicarea performanței de turație la MAS. 

Aprinderile secundare se intensifică cu creşterea turației. 

Sarcina. La MAS prin închiderea parțială a obturatorului scade presiu- 
nea de admisiune f, și crește coeficientul gazelor reziduale de ardere y,. 
În aceste condiții durata arderii crește considerabil pe de o parte, prin 
reducerea vitezei de propagare W, (prin reducerea cantității de fluid proaspăt 
se micşorează viteza W,«, deci și intensitatea turbulenței) pe de'altă parte, 
datorită reducerii vitezei de ardere (crește zona de ardere din cauză că viteza 
de reacție este frînată de p, mic și y, mare). La sarcini parţiale, randa- 
mentul indicat scade sensibil. Diagramele indicate arată că arderea are loc 
lent, aproape izobar pentru f ct (fig. 5.42) (deci MAS-ul nu funcționează 
numai după ciclul izocor). În aceasta constă dezavantajul de principiu al 
MAS-ului de automobil, deoarece fiind obligat să funcționeze cel mai ade- 
sea la sarcini parțiale, realizează o economicitate redusă. Deplasarea arderii 
în destindere în condițiile B = ct se corectează prin retragerea în jurul pmi 
a fazei deardere rapidă. Corecția este parțială deoarece nu schimbă condițiile de 
desfășurare a arderii (presiune și turbulență reduse). În acest scop, odată 
cu reducerea sarcinii se mărește avansul la producerea scînteii. 

O corecție suplimentară se aplică calității amestecului. Întrucît arderea 
decurge lent se amplifică viteza reacției chimice şi se reduce parțial grosi- 
mea zonei de reacție, prin îmbogățirea amestecului. Se urmărește astfel să 
se aranjeze arderea mai aproape de pmi, în zona de variație minimă a volu- 
mului, pentru a ameliora randamentul termic n, Soluţia are însă un deza- 
vantaj, cînd A scade se dezvoltă arderea incompletă. S-a arătat că n; = Ni Nin 
(v. rel. 1.2). Prin urmare, îmbogățirea amestecului mărește pe 1, și rmicșo- 
rează pe “m. Experienţa arată că există o valoare optimă a lui A (A = dop), 
care se stabilește pentru fiecare motor în parte, prin experimentări laborioase, 
pentru care randamentul indicat este maxim (4; = Nimas). Variatia lui Asp 
u gradul de umplere se arată în figura 5.43. Se observă că la sarcini reduse 
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(Mo mic) hop, < 1, adică amestecul este 
bogat. Totuși, pentru că amestecul definit 4! Ag 
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Dacă la deschiderea completă a obtura-. Fig. 5-44. Influența sarcinii asupra unor 
torului presiunea maximă atinge 40. . . 60 mărimi, caracteristice. 
daN/cm? (la MAS cu e = 7,5...10) în con- : r 
diții de deplasare urbană a unui autoturism, cînd obturatorul este parțial deschis, 
Paz = 18...24 daN/cmè, iar la mers în gol mas = 10... 13 daN/cm?. Variația 
calității amestecului cu sarcina ilustrează următoarele principii fundamentale 
(fig. 5.44): se dimensionează motorul pentru sarcina plină și turația np=ct 
la A = àp cu scopul de a realiza economie de metal și un motor cu dimen- 
siuni de gabarit mai mici (punctul A) ; se trece la A = c (punctul B) care se 
fixează la regimul de sarcină cel mai frecvent (70.. 80% Pec) ; se asigură 
apoi A = dop (curba B— C) în domeniul sarcinilor mici; randamentul 
indicat variază asemănător cu A, consumul specific c; este invers propor- 
tional cu nie : 


Metodica de determinare a avansului optim cu sarcina, este următoarea: se ridică curbele 
P, — B pentru diferite sarcini (fig. 5:45, a), se unesc punctele de putere maximă, se obține 
Pop, și apoi se trasează Bop în coordonate Bop; — % Pec). Echipamentele de aprindere ale 
MAS-urilor de automobil au dispozitive automate (de tip pneumatic) pentru variația avansu- 
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Fig. 5.45. Dependența avansului optim de sarcină. 
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co „__ Reducerea sarcinii conduce la o micșorare 

99 importantă a intensității detonaţiei. Sub 

aproximativ 50...60% din sarcina plină, 

80 detonația dispare cu totul, ceea ce se explică 

i prin nivelul scăzut al regimurilor de presi- 
70 uni din ciclu (v. fig. 5.43). 


Experiența arată că aprinderile secundare se 
intensifică la sarcini mari. Alternarea rapidă a regi- 
Fig. 5.46. Influența temperaturii apei murilor de funcționare g motorului conntuis o cale 
de răcire asupra cifrei octanice la de înlăturare a depozitelor. carbonoase și totodată 

limita de detonație. de eliminare a arderii cu aprinderi secundare. 
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Regimul termic exercită o influență însemnată asupra detonației. Cu 
cît regimul termic al motorului este mai ridicat cu atît fluidul proaspăt 
se va încălzi mai intens în contact cu pereții calzi, temperatura amestecu- 
lui, din ZF va spori, în conformitate cu relația (5.11) creşte Tą, ceea ce 
va ușura autoaprinderea, iar intensitatea detonației va creşte. Experiența 
arată că prin reducerea temperaturii apei de răcire devine posibilă utili- 
zarea unui combustibil mai puțin rezistent la detonație (fig. 5.46). Întrucît 
MAS-urile moderne sînt puternic solicitate termic, pentru a preveni deto- 
nația se utilizează soluții noi care intensifică răcirea chiulasei (v. par. 21.4). 


5.5.3. INFLUENȚELE FACTORILOR CONSTRUCTIVI 


Raportul de comprimare. Creşterea raportului de comprimare reprezintă 
principala cale de sporire a randamentului MAS-ului. 

Mentținînd neschimbat avansul la producerea scînteii, se constată că 
durata fazei inițiale Aa, scade odată cu mărirea lui e deoarece pe această 
cale se amplifică temperatura în momentul declanșării scînteii D= T(V 
|Va)”e—!, începutul pe ciclu al fazei de ardere rapidă se deplasează, durata 
Aa, scade (fig. 5.47). Dacă f = ct, faza principală se retrage prea mult spre 
bmi; pentru plasarea ei simetri- 
că, din cauza reducerii fazei ini- i u roan 
tiale rezultă că la mărirea lui e l i nne 
avansul optim trebuie să scadă. 
Mărirea lui e determină totodată 
o creştere a nivelului presiunilor 
maxime din ciclu. În condiţiile 
B = ct aceasta se explică, pe de 
o parte, prin ridicarea generală 
a nivelului de presiuni, iar, pe 
de altă parte, prin retragerea 
fazei principale față de pmi. 
Autorul a pus în evidență o 
influență. specifică și anume aceea 
a lui e asupra cineticii reacțiilor pei A SA 
chimice, care se exercită îndeo- MW U KO pmi O 40 G 40 i8 
sebi prin intermediul presiunii. ala] 
Astfel s-a dovedit [11] că la mări- 
rea lui e, fracțiunea £,, creşte con- 
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Fig. 5.47. Influența raportului de comprimare asu- 
pra presiunii maxime. 
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Fig. 5.48. Influența raportului de comprimare asupra unor 
parametri ai arderii (a) și asupra creșterii de putere și reduce- 
rii de consum specific de combustibil (b). 


siderabil (fig. 5.48, a). Așadar creșterea lui e constituie o cale de inten- 
sificare a transformărilor chimice din zona de ardere, de reducere a 
grosimii ei. Întrucît se micșorează și Aa,, rezultă că intensitatea arderii 
moderate scade sensibil iar Au, se micșorează. Astfel, întreaga durată a 
arderii se micșorează, ceea ce constituie principala cauză a sporirii lui v 
cu creșterea lui e. Experiențele lui D. Caris și E. Nelson efectuate 
pe motoare de serie V—8 au arătat că randamentul efectiv maxim. se obține 
pentru e = 17. Se observă totodată că mărirea lui e reprezintă o sursă de 
sporire a puterii motorului (fig. 5.48, b) ceea ce se explică prin creşterea 
randamentului indicat (sau reducerea lui c,) și ca urmare a presiunii medii pi. 
Acest fapt a permis să se stabilească experimental următoarele relații: 
Pemas S 2,2 Ve? [daN/erm?); Ce min ~ 625] e [g/kWh]. 

Creșterea lui e determină o mărire importantă a intensității detonației 
deoarece, evident, creşte regimul de presiuni și temperaturi aplicat ameste- 
cului din zona finală. Experiența arată că începutul apariției pe ciclu a flă- 
cărilor reci, în amestecul din ZF, avansează pe măsura creşterii lui e (fig. 5.49, 
a), ceea ce explică intensificarea detonaţiei. În parte, prevenirea detonaţiei 
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Fig. 5.49. Influența raportului de comprimare asupra momentelor 
declanșării și stingerii flăcărilor reci (a) și asupra cifrei octanice la 
limita de detonație (b). 
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col la mărirea lui e se obține prin reducerea 
ar | avansului la producerea scînteii, adică prin 
a EN deplasarea arderii în destindere, pentru a 


mite însă puterea, dar mai ales câștigul de 
economicitate urmărit prin sporirea lui e. 
Calea cea mai eficientă, de prevenire a deto- 


u cai naţiei o constituie mărirea cifrei octanice a 
K | benzinei (fig. 5.49, b) prin utilizarea unor 
combustibili mai rezistenți la detonație. 


Creșterea lui e intensifică sensibil fenomenul 

60 v 17 Dian] arderii cu aprinderi secundare prin mărirea 

simultană a presiunii și temperaturii amestecu- 

Fig. 5.50. Influenţa alezajului asu- lui. Experienţa arată că pentru e > 10...11 

pra cifrei octanice la limita de bariera principală în calea creșterii în conti- 

detonajie; nuare a lui s o constituie arderea cu aprinderi 
secundare. 


m , ne z limita nivelul presiunii maxime; se compro- 
| 


Dimensiunile cilindrului. Modificarea dimensiunilor cilindrului determină o schimbare a 
duratei de propagare întrucît variază drumul parcurs de flacără l, = D, cînd bujia se fixează 
la o extremitate a camerei de ardere. Ca urmare, la reducerea alezajului D, inegalitatea (5.10) 
arată că înclinarea la detonație scade, ceea ce se verifică experimental prin reducerea cifrei 
octanice (fig. 5.50). De aceea, alezajul maxim la MAS este limitat la aproximativ 100 mm. 
Tendința actuală de reducere a raportului p = S/D conduce la creșterea lui D, dacă se aplică 
pentru V= const. Se acționează în sens invers, adică se micșorează V ¿şi deci D, prin mări- 
rea numărului de cilindri la aceeași cilindree totală (V, = V,/i = ct[i), soluție care devine 
însă costisitoare în fabricație. 


Arhitectura camerei de ardere. Alcătuirea rațională a configurației camerei 
de ardere constituie una dintre căile fundamentale prin care constructorul 
acționează pentru dirijarea arderii în motor. ` 

Una dintre proprietățile principale ale camerei de ardere o constituie 
gradul de cuprindere a amestecului de către frontul de aprindere la depla- 
sarea acestuia. În acest scop se determină caracteristica de propagare a came- 
rei de ardere care reprezintă raportul dintre volumul relativ parcurs de fron- 
tul de aprindere, în funcție de distanța relativă pe care se deplasează. Această 
caracteristică se determină experimental, executînd din lemn sau ipsos o 
cameră de ardere și decupînd apoi treptat volumele definite de o sferă cu 
raza l, şi cu centrul în dreptul bujiei. În cazul (a) (fig. 5.51) flacăra 
cuprinde inițial cantități mari de amestec, presiunea creşte repede la înce- 
putul arderii, apoi înregistrează o creştere lentă; o soluție opusă (b) con- 
duce la creşterea lentă a presiunii la începutul fazei principale. O soluție inter- 
mediară (c) combină efectele precedente. Arhitectura camerei de ardere 
influențează durata propagării Aa, pe două căi, evidențiate de relația (5.4). 
Pentru a reduce drumul total 7, se ac poneer atît asupra formei camerei 
de ardere cît și asupra poziției bujiei. În primul caz se urmărește realiza- 
rea unei camere de ardere compacte, ceea ce explică eficiența mai mare a 
camerelor de ardere de tip I. În al doilea caz, modificînd locul de ampla- 
sare a bujiei se acționează direct asupra duratei de propagare, ceea ce se 
confirmă experimental (fig. 5.52). 

Camera semisferică (a) are o mare compactitate în comparație cu camera 
de tip L (b), de aceea viteza de creştere a presiunii este mai mare. Dacă 
se utilizează o cameră semisferică (c) posedînd o dublă aprindere, durata 
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Fig. 5.51. Influența formei camerei Fig. 5.52. Influența poziției bujiei asupra 
de ardere asupra variației presiunii variației presiunii în faza de ardere 
și a volumului relativ de amestec vizibilă. 

cuprins de frontul de aprindere. 


arderii scade substanţial, iar viteza de creştere a presiunii ia valori ridi- 
cate (fig. 5.53). Dubla aprindere, deși îmbunătățește performanțele de ardere 
şi mărește siguranța în funcționare (de aceea se utilizează pe motoarele de 
avion), este costisitoare. Camera de ardere semisferică se realizează ușor 
la motoarele în doi timpi, fără supape. La motoarele în patru timpi (fig. 5.54) 
camera semisferică (a) și (b) pretinde aşezarea supapelor în poziție încli- 
nată în chiulasă — soluţie costisitoare care se aplică frecvent la motoarele 
de performanță (turisme sport sau de curse); camera în acoperiș (c) se 
apropie de camera semisferică. 


Z pmi Da 5 e g 


o 


Fig. 5.53. Influenţa formei 

camerei de ardere și a po- 3 

ziției bujiei asupra presiunii Fi 
maxime. 
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Fig. 5.55. Influența formei camerei de Fig. 5.56. Influența vitezei medii de creştere a presiunii 
ardere asupra randamentului indicat : asupra unor mărimi caracteristice. 
a—cameră semisferică (supape înclinate) ; b— camera 
în I (supape paralele); c — cameră în L (supape 
laterale). 


„Oa doua proprietate principală a camerei de ardere o constituie capa- 
citatea ei de a produce o mișcare dirijată (mișcare radială) și de a intensi- 
fica turbulența la sfârșitul cursei de comprimare. Pe această cale se mărește 
viteza de propagare W,. În acest scop se creează efectul de prag (v. par. 4.3.5). 
La camera de ardere baie (d) şi (e) efectul de prag se realizează în chiulasă 
sau piston; supapele sînt paralele cu axa cilindrului, dar au diametrul redus $ 
la camera de ardere pană (f) supapele sînt înclinate, dar au diametrul tale- 
rului mare. Camera Rover (g) realizează o mişcare intensă cu supape mari, 
e ra concentrat în jurul bujiei, dar antrenarea supapelor este com- 

„Camera în. chiulasă reprezintă o soluție tehnologică simplă, deoarece 
chiulasa se obține prin turnare. Cupa în piston obținută prin prelucrări meca- 
nice, complică fabricaţia şi mărește costul. Din relația (4.45) rezultă diame- 
trul relativ critic al cupei, dacă se pune condiția W, = W maz, adică dW,dă = 
= 0. Se obține 3, = 0,33. Cazul 3 < 3, nu interesează deoarece mișcarea. 
e mai puțin intensă și supapa are diametrul mic; cazul 3 > òs, reprezintă 
un compromis care asigură d, și n, ridicate, dar W, < W maz- Eficienţa eco- 
nomică a unor tipuri de camere de ardere se arată în figura 5.55. 

Procedeele actuale de control al procesului de ardere în MAS prin forma 
camerei de ardere și poziția bujiei, conduc la o mare varietate de legi de 
variație a presiunii în faza arderii rapide, caracterizate prin viteza medie de 


creştere a presiunii $. 


În figura, 5.56 se arată variația, unor indici caracteristici ai ciclului cu viteza medie de 
creștere a presiunii. Se observă că randamentul crește sensibil numai la începutul intervalului, 
CEE acei permite să se conchidă că din punctul de vedere al eficienței economice este posibil 
să se limiteze Viteza, medie de creştere a presiunii la 1,0...2,0 daN/em?* RA. Se observă că 
pentru p mai mare, cînd durata arderii scade sub 40. . „45RA, randamentul se apropie de valoa- 
rea, superioară. Cercetările arată [15] că la durate relativ reduse, de ordinul 30*RA, viteza medie 
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Fig. 5.57. Influenţa pozi- Fig. 5.58. Influenţa arhitecturii 

ției bujiei asupra drumului camerei de ardere asupra cifrei 

parcurs de frontul de aprin-  octanice necesare și presiunii 
dere. medii indicate, 


de creștere a presiunii nu mai influențează sensibil randamentul, ceea, ce definește domeniul 
de optimizare a camerei de ardere şi valorile raţionale la efectuarea calculului arderii 
(v. par 5.6); 


O a treia proprietate a camerei de ardere o constituie înclinarea ei la 
detonație care se judecă sub două aspecte: unul se referă la apariția propriu- 
zisă a detonaţiei, celălalt se referă la intensitatea detonaţiei, adică la masa 
map care detonează, deoarece aceasta definește consecințele fenomenului. 

n ceea ce privește primul aspect, prin arhitectura camerei de ardere se acțio- 
nează fie asupra. lui } fie asupra lui W, (v. rel. 5.10). Camera în I cu pozi- 
ţia centrală a bujiei (fig. 5.57, a) asigură un drum mai scurt de propagare 
decît aceeași cameră cu poziţia laterală a bujiei (b). Drumul cel mai lung 
şi înclinarea la detonație cea mai mare le realizează camera în L. Asociind 
la acest dezavantaj pe acela privind unghiul secțiune redus, se înțelege de 
ce această cameră cu mare simplitate constructivă a devenit inacceptabilă 
pentru motoarele actuale cu e mare și turație ridicată, În fine, efectul de 
prag la camera în I (4) reduce și mai mult pericolul de detonație, deoarece 
mișcarea intensă a fluidului motor în cursa de comprimare, dar mai ales în 
cursa de destindere, împiedică formarea locală a flăcării reci, promotor de 
detonație. În ceea ce privește al doilea aspect, proiectantul poate controla, 
masa amestecului din ZF prin distribuția convenabilă a fluidului motor în 
camera de ardere. Camera. de ardere a (v. fig. 5.51) produce o creștere rapidă. 
de presiune la începutul fazei principale de ardere, ceea ce sporește încli- 
narea ei la detonație, dar, pe de altă parte, prin mărirea. volumului de gaze 
Va, cuprins de frontul de aprindere se micșorează masa ms, ceea ce limi- 
tează consecințele detonaţiei. S-a dovedit pe cale experimentală (fig. 5.58) 
că o concentrare judicioasă a fluidului motor în jurul bujiei, asociată, 
cu o intensificare a turbulenței prin mărirea. efectului de prag al chiulasei 
(22) sau al pistonului (b), duce la o micşorare substanţială a cifrei octa- 
nice necesare (CON) a combustibilului. Distribuţia rațională a încărcăturii 
proaspete în camera de ardere are o însemnătate deosebită în cazul rapoar- 
telor de comprimare ridicate (e > 9...10). Un efect important, în același 
sens se obține prin reducerea jocului j (fig. 5.59) dintre piston și chiulasă, 
la pmi, deoarece pe această cale se intensifică efectul de prag al pistonului 
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sau chiulasei. În ceea ce pri- 
veşte poziţia bujiei se observă 
că frontul de aprindere trebuie 
[ să “cuprindă în primul rînd 
CON=85 j=bmm ~ CON=85 zonele de amestec cu înclina- 
CON. j=08mmn . CON=72 ` rea cea mai marela detonație, 
a : ui de exemplu, amestecul din 
Fig. 5.59. Influența jocului dintre piston și cilindru dreptul supapei de evacuare 
asupra. cifrei octanice. necesare. care se încălzește mai intens 
} ae z în contact cu supapa fierbinte. 
De aceea, este rațional ca bujia șă fie plasată în dreptul supapei de evacuare. 
Soluția este obiecțioñabilă întrucît bujia se încălzește intens, udată fiind de 
gazele de ardere. În practică se alege o soluție de compromis. 
„Numărul de cilindri. La motorul policilindric mai multe împrejurări împie- 
dică funcționarea, identică a tuturor cilindrilor și anume: distribuţia neuni- 
formă a fluidului proaspăt între cilindri, abaterile telnologice, neuniformi- 
tatea mișcărilor fluidului proaspăt în cilindru, avansul neuniform la pro- 
ducerea scînteii etc. Măsurările de compoziţie (efectuate prin prelevarea 
gazelor din galeria de evacuare a fiecărui cilindru și analiza. lor) arată că 
există abateri importante de la valoarea medie a coeficientului ], dătermi- 
nat în camera de amestec a carburatorului. Dacă à; este coeficientul de dozaj 
al aerului pentru un cilindru oarecare, atunci abaterea relativă este defi- 
nită de relația i 


J =7Imm 


AX, = 10003, — A) [%] 


şi s-a modificat la un motor cu opt cilindri în limitele — 26,8: . . -+ 28,59 

(tab. 5.1). Cilindrii care primesc amestec bogat dezvoltă o putere ani a: 
dar'au totodată și un n; mai mic. Abaterile Aà, se datoresc atît distribuției 
neuniforme a aerului cît și a combustibilului. S-a arătat că (par. 2.1.5.3) 
interferența procesului de admisiune la motorul policilindric și ordinea de 


l i Tabela. 5.7 
„Distribuţia dozajului între cilindrii unui motor în V 
Numărul cilindrului: Coeficientul de doză al aerului A Abaterea [%) 
pe 7 1,267 +10,3 
2 i 1,477 j +28,5 
3 z 350 3 : +17,5 
4 1,270. +10,5 
5 0,840 . —26,8, 
6 i 1,005 a 
Z 0,930 | — 19,0 
8 ; 1,050 i: 
media i 1, 148 — 
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aprindere sînt în măsură să diferențieze pe 
 şi.deci consumul de aer al fiecărui cilin- 
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dru. Distribuţia neuniformă a combustibilu- $ X 

lui este determinată de pulverizarea și vapo- SON 30 =en ;3 p0h 303 

rizarea, combustibilului, de curba de distilare s| Š 

fracționată a benzinei. “Să 60| N 
d SSI VANI 
Picăturile de combustibil se vaporizează treptat S aA 

în lungul conductei din care cauză masa picăturii 40) 

variază la rîndul ei În lungul traseului (fig. 5.60), la 


300 mm de difuzor, fiind de 5...6 ori mai mică; a 
în plus. apar neoniogenități în lungul coloanei de fluid. 
Picăturile mari sau cele care conțin fracțiuni grele 
se depun pe galeria de admisiune sub. formă de ma : 200300 mm 
peliculă a cărei grosime creşte în lungul conductei şi $ 
ajunge să reprezinte la 300 mm de difuzor aproxi- Fig. 5.60. Dependența masei pică- 
Asi p 1 sapa E turilor și a masei peliculei de combus- 
mativ 10% din. consumul de combustibil C, la plină tibi de pe perete de lungimea trase- 
sarcină şi 30%, la circa 1/3 din sarcină (reducerea ului de admisiune. 
consumului de aer micşorează viteza de curgere iar pică- 
turile mari nu se mențin în curentul de aer). Distribuţia amestecului între cilindri are loc neu- 
niform şi pentru că picăturile de combustibil formate din hidrocarburi grele, din cauza, iner- 
tiei iu urmăresc uniform traseele neidentice oferite de conducta de admisiune, Unii cilindri 
primesc mai multe fracțiuni ușoare, care conțin hidrocarburi parafinice cu o cifră octanică 
mare, alţi cilindri primesc mai multe fracțiuni grele care conţin hidrocarburi parafinice care 
au CO mică sau hidrocarburi aromatice cu cifră octanică ridicată (fig. 5.61, c). Turaţia, şi 
sarcina influențează diferit distribuția, neuniformă. a amestecului (fig. 5.61). La reducerea tura- 
tiei (a) abaterea, AA, crește, ceea ce se explică, prin reducerea, vitezei aerului prin difuzorul 
carburătorului şi galeria, de admisiune; se micșorează viteza de vaporizare (v. rel. 4.26) 
iar picăturile mai mari, din cauza, inerţiei se distribuie mai neuniform. La reducerea, sar- 
<inii. (b). s-a obținut o dependenţă opusă, abaterea : micșorindu-se. În acest caz, peste acțiu- 
5 $ - nea de reducere a vitezelor de 
curgere (se micşorează consumul de 
aer) se suprapune acțiunea de redu- 
cere a presiunii din galerie pga (V. rel. 
4.26), ceea, ce intensifică -viteza de 
vaporizare, efectul global fiind o .dis- 
tribuție mai uniformă a amestecului, 


Căile pentru reducerea dis- 
tribuțieineuniformesînt: 1) mă- 
rirea vitezei fluidului proas- 
păt prin difuzorul carburato- 
rului și conductei de admisiune; 
2) reducerea la. minimum a 
conductei de admisiune și ega- 
larea distanțelor dintre cilindri, 
folosind în locul unui carbura- 
tor central (4) două carbura- 
toare (e): 3) încălzirea mai 
intensă a fluidului proaspăt; 
4) folosirea unui combustibil 
cu volatilitate superioară. Ori- 
care dintre metodele enunțate 
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Fig. 5.61; Influența unor factori asupra distribuției 
neuniforme a combustibilului între cilindri, 
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| este restrictivă: metodele 7 și 3 reduc gradul 
1/5 de umplere la turația de putere maximă, 
i 5) = 45 soluția, 2 este costisitoare și se aplică numai 

i pe motoare speciale, soluția 4 intensifică 
formarea dopurilor de vapori sau limitează 
producţia de benzină, dacă se coboară 


a $ > 
z (a punctul î ori se reduce punctul final de 
Li i . 
= pd fierbere. 
i Procesul de ardere nu are aceeași desfășurare în 
4 A. toți cilindrii, Măsurări făcute în condiții staționare, cu 
anemometrul cu elice, pe chiulasa motorului care 
(27 echipează turismul Dacia 1 300, arată că în fiecare 
A 3 S cilindru se inițiază în cursa de admisiune o mişcare 
0 m 72 g3 de rotație de intensitate diferită (fig. 5.62), ceea ce 


47 ilis produce viteze diferite de propagare a frontului de 
Fig. 5.62. Influența ridicării supapei aprindere (v. fig. 5.19) şi probabil grade diferite de 
asupra vitezei relative de rotație a dispersie ciclică, 
fluidului proaspăt din cilindrii (1...4) Se adaugă variațiile raportului de comprimare, 
de la cilindru la cilindru cînd precizia de fabricație 
a chiulasei și mecanismului motor nu este satisfăcătoare. S-au înregistrat abateri As = 
= + 10%, În fine, sînt de menționat abaterile avansului la declanșarea, scînteii electrice, 
Abaterile lui A ca și cele de fabricaţie diferențiază înclinarea la detonație a cilindrilor. Cînd 
un motor detonează, adeseori este necesar să se scoată din detonație un singur cilindru. 
În acest scop se acționează uniform asupra tuturor cilindrilor, prin reducerea lui s, îmbogă- 
țirea amestecului, mărirea cifrei octanice, reducerea lui f, ceea ce afectează economicitatea 
și puterea motorului în ansamblu. Se înțelege că mărirea gradului de funcționare identică 
a cilindrilor unui motor, constituie o rezervă importantă de perfecționare a lui. 


Natura și starea materialului pereţilor. În timpul funcționării motorului, 
pe pereţii camerei de ardere se depune calamină, substanță carbonică dură, sub 
forma unui strat de cîțiva milimetri grosime [6]. Calamina are'o suprafață 
rugoasă, și este rea conducătoare de căldură și electricitate. Calamina ușu- 
rează apariția detonaţiei, deoarece fiind rea conducătoare de căldură, 
ajunge la incandescenţă și încălzește intens amestecul din ZF. Pe de altă 
parte volumul camerei de ardere se micşorează, ceea ce echivalează practic 
cu mărirea lui' e (fig. 5.63). Ca urmare, pentru a evita detonaţia, trebuie 
sporită cifra octanică a combustibilului. 


4 Calamina are o influență enormă asupra 
zi] s arderii cu aprinderi secundare, deoarece ajunsă la 
; incandescență constituie sursa de aprindere prin 
$ suprafață. 


5.5.4 INFLUENȚA NATURII 
COMBUSTIBILULUI 


Compoziția chimică a combustibilului influ- 
ențează viteza de reacție, prin energia de activare. 
Ca urmare ea exercită, la arderea normală, o influ- 
Fig. 5.63. Influența grosimii ență sensibilă asupra fazei inițiale (perioada de 
stratului de calamină asupra inducție) și asupra transformărilor chimice din 
raportului de comprimare real. zona de ardere, ceea ce afectează viteza de creştere 
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Fig. 5.64. Dependenţa cifrei octanice de numărul de atomi de carbon din mole- 
cula hidrocarburilor” parafinice. 


a presiunii și faza finală de ardere. Combustibilul are o influență covirşitoare 
asupra detonaţiei, ceea ce ilustrează dealtfel că detonația este în primul 
rînd de natură chimică. 
Calităţile antidetonante ale hidrocarburilor ca şi tendința la detonație 
a motorului se apreciază prin cifra octanică sau uneori prin raportul de com- 
primare limită RCL, adică acel e care delimitează regimul de ardere, normală, 
de regimul: de ardere cu detonație. În figura 5.64 se arată variaţia CO în 
raport cu structura moleculară a hidrocarburilor parafinice. Se observă 
următoarele : 1) din punctul de vedere al detonației, proprietatea, de izomerism. 
a hidrocarburilor normale are o valoare excepţională, liniile dirijate în sus 
corespund creșterii concentraţiei moleculei; 2) valoarea antidetonantă a: 
hidrocarburii scade pe măsură ce crește lungimea lanțului carbonic care nu 
este întrerupt de ramificări — liniile dirijate spre dreapta jos — deoarece 
moleculele cu lanţ lung se descompun mai ușor; 8) mărirea numărului de 
grupuri metilice și așezarea lor într-o poziție mai centrală — pentru a compac- 
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Fig. 5.65. Dependența raportului de comprimare limită asupra numă- 
rului de atomi de carbon din lanțurile laterale ale moleculei de 
benzen. : ă 


tiza molecula — duce la creșterea CO adică a rezistenței la detonație — 
liniile dirijate spre dreapta sus. z 

Hidrocarburile aromatice sînt interesante deoarece se găsesc aproape 
toate în intervalul de fierbere a benzinei și au CO > 100. Hidroċarburile 
aromatice au moleculele alcătuite din unul sau mai multe nuclee, benzenice, 
cu sau fără catene laterale. Prin adiționarea unui lanț lateral la nivelul ben- 
zenic și prin creşterea lungimii lanțului, RCL scade; ramificarea lanțului 
măreşte RCZ (fig. 5.65). Corelația dintre structura moleculară a hidrocarburii 
şi rezistența la detonație capătă o anumită explicație în lumina teoriei care 
consideră detonația ca un proces polistadial de autoaprindere la temperatură 
joasă. . Valoarea antidetonantă a hidrocarburilor, determinată de sporirea 
compactității moleculelor crește probabil ca urmare a măriririi. rezistenței 
la atacul moleculei de către oxigen și deci la formarea de peroxizi și flăcări 
reci. 

Întrucît combustibilii pentru motoare sînt amestecuri de hidrocarburi 
se înțelege că aceia care conțin hidrocarburi cu strucură chimică mai compactă 
Edo aromatice) se bucură de o mai mare rezistență la detonație. 
n prezent s-au dezvoltat două căi prin care se realizează o sporire a valorii 
antidetonante a combustibililor și anume: 1) prin prelucrare chimică; 2) prin 
aditivare. Influența procedeului de fabricație a benzinei asupra RCL este 
arătată în figura 5,66, a . Cifra octanică variază cu compoziția fracționată. 
numai pentru benzinele de distilare primară și cele de cracare (fig. 5.66, b). 
În aceste cazuri, odată cu scăderea punctului final de fierbere scade con- 


ţinutul de alcani cu număr mare de atomi în moleculă și crește conținutul 
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Fig. 5.66. Dependența RCL şi CO de procedeul de prelucrare a benzinei. 


i i i i talitică nu-și modifică 
de hidrocarburi ușor volatile. Benzinele de cracare ca lifici 
CO datorită aromatelor. Benzinele de distilare primară sau cracare catalitică, 
determină variații importante ale CO pentru diverși cilindri. 


Mărirea, cifrei octanice a combustibilului prin prelucrare chimică determină o cepe a 
costului, ceea ce micșorează efectul economic, obținut prin utilizarea rapoartelor man de pie 
primare care reduc consumul specific de combustibil. De aceea se observă ca există oi gia 
octanică optimă la care se realizează efectul economic global, Adăugarea în combustibil a 
unor substanțe în cantități mici, numite aditivi sau antidetonanți, are drept pemars o sporire 
considerabilă a CO. Cel mai vechi antidetonant, folosit și în prezent, este tetraetilul de pluiab, 
Pb (C,H;), sau prescurtat TEP care este un lichid incolor şi inodor, Fiind extrem ar ror 
prezența lui în benzină se semnalează prin adăugare de coloranți (abani mn eor rd pai 
tăți foarte mici: (0,0015%). TEP se descompune prin încălzire în plumb i rac Se a ai 
reacția Pb{C,H;), > Pb + 4C,H;; atit metalul cît și radicalul au acțiuni T ice de m 
bare a reacției de flacără rece [2]. Plumbul -se oxidează (PbO, PbO) rea jionează PRE x 
organici şi reduce intensitatea reacțiilor premergătoare: detonaţiei. Bioxizii de abea i 3 
nerează după fiecare reacție cu peroxizii, ceea ce explică joaca a ca unor canti ai par 
mici de TEP (fig. 5.67). Creşterea asimptotică a eficienței TEP, limitează proporția Pe 
nală de TEP (pentru o benzină alcalină primul ml de TEP ridică CO cu circa 16 a 
al doilea ml cu numai 4,25 unități etc.). În prezent conținutul de TEP nu depășește 19/00 
(< 1 ml/l). Oxizii de plimb se eva- 
cuează o dată cu gazele arse. Totuși, COR 
o cantitate redusă (= 10%) se depune 
în camera- de ardere (fig. 5.67, b) şi 95 
favorizează  aprinderile secundare, 993 
arderea supapelor, griparea pisto- 
nului etc. Pentru a elimina plunibul și 
compușii lui din cilindru, se introduce 


> Mye 
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Ei 
89) 


5 i REES 
în TEP substanțe antrenante—dibrom- Ti = F4 = ic) 00 150 200 250 300 
metilenă sau  dicloretilenă — care Continut de antidetonont Timpul de acumulare [h] . 
formează cu plumbul compuși volatili 19/4541] D 


e ap pia 7 XA Fig. 5.67. Influența conţinutului de antidetonant 


cu gazele de ardere, Amien (1—AR—33X; 2 — TEP) asupra cifrei octanice și a 
format din TEP cù substanțe masei depozitelor (1 — TEP = 0,0°/w; 2— 0#; 
antrenante: şi coloranți poartă nu- 3 — OB le 


231 


j 
| 


mele de etil — fluid, iar benzinele cu etil fluid 
se numesc etilate. Etil—fluidul este o sub- 
stanță scumpă. În prezent numai benzinele 
Premium sau Supercarburant se etilează. 

Natura, combustibilului are un rol 


Goadeasalot KSSSSSSSSSSSSSI 
cu pierderi 
Distribuitor uzat SSSSSSSSSSSSSSSSSS 


Bujii vzate K x S a 
Platini arse însemnat în promovarea arderii cu aprinderi 
Dispozitiv de secundare atit prin tendința benzinei 
avans dereglat E rr de a forma, depozite carbonoase cît și prin 
N 75 p 3 A S x 3 

7 $ 3 Š Š E lonaţei rezistența, ei la aprindere prin suprafață 

SN pi e EN caldă. De exemplu, s-a constat că odată 

Š S cu ridicarea punctului de fierbere a hidro- 

5, 


carburilor, tendința de formare a calaminei 
Fig. 5.68. Influența unor factori de exploatare crește, ceea ce impune utilizarea unor com- 
asupra detonației. bustibili cu puncte finale de fierbere cobo- 
rîte. Aditivii pe bază de fosfor sau bor s-au 

dovedit a fi foarte eficienți, pentru prevenirea aprinderilor secundare. 

Cifra octamică mecanică și cifra octanică chimică sînt noțiuni răspîndite recent în litera- 
tură care vor să sublinieze aportul fiecărui domeniu al industriei și cercetării în direcția, 
perfecționării MAS-ului pentru a atinge puteri ridicate și consumuri specifice de combustibil 
reduse, prin mărirea raportului de comprimare. Astfel cifra octanică chimică, care este o 
realizare a inginerului chimist se obține prin modificarea, adecvată a structurilor chimice ale 
hidrocarburilor și folosirea, aditivilor. Cifra octanică mecanică, care este o realizare a ingi- 
nerului mecanic, se obține prin controlul aprinderii, arhitectura camerei de ardere, modifi- 
carea, fazelor de distribuție, carburație şi injecție. 


Condiţiile de exploatare pot modifica sensibil înclinarea, la detonație a 
motorului. Astfel, întreținerea incorectă a motorului (sărăcirea amestecului 
prin obturarea parțială cu impurități a jiclorilor, uzura nepermisă a pieselor 
componente ale sistemului de aprindere) duce la apariția detonaţiei. În figura 
5.68 se prezintă influența unor defecţiuni survenite în exploatare, asupra în- 
clinării la detonație a motorului. Evaporarea fracțiunilor ușoare ale benzi- 
nelor în stocaj duce la scăderea CO pînă la 10 unităţi. Pentru a- împiedica 
intrarea. motorului în detonație în acest caz, sistemul de aprindere se echi- 
pează uneori cu un dispozitiv de variație a avansului la producerea scînteii 
(octan selector) după caracteristicile benzinelor utilizate în exploatare. 


5.6. CALCULUL PROCESULUI DE ARDERE 


Calculul arderii urmăreşte să precizeze legea de variaţie a presiunii (æ) 
în perioada degajării căldurii de reacţie în vederea: 1) determinării presiunii 
maxime din cilindru, care definește solicitarea mecanică a organelor; 
2) precizării temperaturii fluidului motor, care definește încărcarea termică 
a organelor în contact cu gazele fierbinţi; 3) determinării ariei diagramei indi- 
cate, care definește lucrul mecanic specific sau presiunea medie, randamentul 
și consumul specific indicat de combustibil. 

Ecuația diferenţială (5.6) în care dL = pdV serveşte pentru calculul 
funcției p(«) dacă se cunoaște viteza de degajare a căldurii E(a). Precizarea 
funcţiei &(«) constituie una din cele mai mari dificultăți ale calculului pro- 


„cesului de ardere. O încercare în această direcție este prezentată 
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Fig. 5.69. Schematizarea procesului de ardere pentru calculul termic 


în lucrarea [9]. Problema se rezolvă mai ușor schematizînd arderea după 
evoluții simple. 


Cel mai simplu model de reprezentare a arderii în MAS este acela care consideră că 
arderea se desfăşoară după o izocoră (fig. 5.69, a, linia întreruptă). Modelul furnizează o valoare 
a presiunii magy mai mare decit cea reală, care se reduce prin intermediul unui coeficient 
de corecție. Modelul nu furnizează nici un fel de informații cu privire la durata arderii, 
ceea ce trebuie considerat ca un dezavantaj important pentru proiectarea motoarelor moderne. 


Aici, se propune un model (fig. 5.69) care consideră ca arderea se declan- 
șează cu avans față de pmi, în punctul d și se dezvoltă, în faza arderii 
rapide, după evoluțiile politrope d — c (c — punctul din ciclu situat în pmi) 
și c—y (y — punctul în care p = Pmaz); în faza arderii moderate sau finale 
arderea continuă după izobora y — y' și după evoluţia de produs p. V = const. 
ceea ce revine pentru fluidul motor omogen termic, la evoluția T = const, 
izoterma y' — î. Se admite în plus variația căldurilor specifice cu tempera- 
tura, variația compoziției chimice a fluidului motor și pierderea de căldură 
prin pereți. Ecuația diferențială a bilanţului energetic (5.6) se scrie între 
stările inițială și finală (4 — 7): 


Q= AU u zr La JF (p)ar (5.13) 


unde Q este căldura de reacție pe ciclu (v. par. 1.4.). Este convenabil să se 
dezvolte calculele de ardere pentru 1 kg de combustibil. În acest caz se 
obține: a) Q = Q,[k]/kg], cînd arderea este completă (A > 1); b) Q = Qnm 
[kJ/kg], cînd arderea este incompletă. Q, rezultă din datele experimentale sau 
din relația (4.47) iar Qin din (4.48). Pierderile de căldură prin perete se 
aproximează ca o fracțiune E, din Q, adică (Qp)a = EQ, iar diferența 


Q — (Qo)u = Q(1 — ér) = Ea = Qu (5.14) 


reprezintă căldura disponibilă care se transformă în lucru mecanic și 
energie internă, č„ fiind coeficientul căldurii utile. 
Variația energiei interne —AU«, = AUay deoarece, conform ipotezei 
T, = T„ — se exprimă ținînd seama că de la începutul arderii, fluidul motor 
este alcătuit din amestec inițial (at), iar la finele arderii din gaze de ardere 
(e0): 
AUzy = (Uy — Yo)ga — (Ua — Vo) (5.15) 


U, fiind nivelul de referință corespunzător temperaturii Tọ = 273 K. 
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Prin definiție 


E i Ty’ EN 
(Uy — Uvre = vsa | Cosa AT = vata (Ty — To), (5-16) 


o Fi 


i Ta = 
G= Vu = vaf. Cen vC Ta To) (5.17) 


o 


Cusa ŞI Com fiind căldurile specifice medii la volum constant, pe intervalul 
To — Ty, respectiv, To — Ta”. 

Lucrurile mecanice pe cele patru evoluții se definesc potrivit relațiilor 
cunoscute: Ea i 


Lac == 8,3 14va(Te— Ta) (mac = 1). 


(5.18) 
Loy = 8,314vga(Ty—Te)|(1 — map), (5.19) 
Luv = 8,314yvga(Ty — T,) ` (5.20) 
Lu = 8,314ya Ty In (V; p). (5-21) 


Se substituie relațiile (5.16) ... (5.21) în (5.13), se împarte ecuația prin 
Vap Se ţine seama de (4.58), se grupează termenii convenabil și se obține 


Quai + Coai(Ta—To) = —8,314(7, — Ta)](mac— 1)+ Cega i (Te — To)+ 
+ 8,314p4(T, — T) — mes) + 8314pu(Tpy — Ty) + 8314 Ty În dye (5.22) 


Se definește inițial momentul declanșării arderii a, astfel că ecuaţiile 
(3.41) și (3.42) de la comprimare determină mărimile inițiale pa, Ta și Va. 
'Ca urmare membrul stîng al ecuaţiei (5.22) cuprinde numai mărimi cunoscute. 
Membrul drept cuprinde următoarele șase necunoscute: T,, Ty, Ty, Mac Mey 
Şi dp, Calea clasică pentru depășirea dificultăților constă în . simplificarea 
ecuației (5.22) pînă la o necunoscută. În acest scop se consideră că arderea 
decurge izocor (fig. 5.69, a, linia întreruptă) și rezultă: Ta = T, în (5.18) 
adică La, = 0; T, = T, în (5.19) adică Lu = 0; Ty = Ty în (5.20) adică 
Lup = 0 și Ve = Vy, în (5.21) adică Ly, = 0. Ecuația (5.22) devine 


Quvas+ Com( Te — To) = Hi Coga (Te — To); (5.22%) 


+) Relaţiile care precizează, căldurile specifice medii se determină pentru un interval 
de temperatură, care are ca valoare inițială Tọ = 273K. De aceea, pentru folosirea lor se 
operează. întotdeauna artificii care includ valoarea inițială a temperaturii Tọ (de exemplu, 
relația 5.38). 


234 


ceea ce reprezintă o ecuaţie în T, cel puțin de gradul doi, cînd Ca = a+ 
d bT, sau de un grad superior, cînd Cup este un polinom de grad superior. 

După „determinarea lui T, se determină presiunea $, aplicînd ecuația 
de stare în punctele (c) și (y); by = peuTy|Te, iar p, se corectează, astfel 
Că Pmas = -0,85 bore i i i 

În cele ce urmează se propun următoarele condiții care permit ridicarea gradului de 
nedeterminare al ecuaţiei (5.22): i 

1). se admite că în faza de ardere rapidă, presiunea în punctele c și y este definită de 
viteza medie de creștere a presiuni 5: 


Pe = ba + È (360 — aq), (5.23) 


Py = Pe + Ê (ay — 360); (5.24) 


2) variația presiunii între punctele dc și cy reprezintă evoluții politrope de exponenți 
mac Tespectiv m,y a 


mac = Ug (peddig da (5.25) 
Mey = — Ug (hyl) 1g 8; (5.26) 


3) întrucît arderea se desfășoară în jurul pmi iar ag şi «, nu depășesc 60°RA, rapoartele 
de volum definite în figura 5.68 se determină pe baza relației (10.15): 


Sa = 1 + ale — 1):1074(360 — aq), (5.27) 
| è, = 1 + a(e — 1)-104(a,, — 360)2, (5.28) 
òy = 1 + afe — 1)-104(a,, — 360), (5.29) 
3, = 1 + ae — 1) -107™t(%, — 360)2, (5.30) 
iar 
Syp = Byrd (5.31) 
3, = Syr Syy Sy; (5.32) 


4) din ecuația politropei rezultă 
T = Dada (5.33) 


5) se scriu ecuaţiile de stare în punctul YPyVu = YgaRT y) şi în punctul c (b, V, = Vu RT) 
se împart și se substituie rapoartele de presiune (ylbe) și de volum (V, /V,) cu relaţiile 
(5.24), (5.28) şi rezultă |. 


Ty = TEL + bley — 360)/](8ylt):; (5.34) 
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6) se definește raportul de creștere a, presiunii în timpul arderii: 
T = bolta: (5.35) 


7) în faza, arderii rapide, de la d la y se eliberează. căldura, de reacție Qgy = AUay — 
— Lao + Ley = (Uy — Uha Ua Uoai — Lac +Loy» Care, pe baza relaţiilor care definesc 
-variația energiei interne și lucrul mecanic (5.16)... (5. 19), devine 


Qar = EEE, — To) — Cons Ta — To) — 8314(T, — Tallmas — 1) + 8,3 L4 (Ty — 
— TAI — moy)l: (5.36) 
Fracţiunea din Q, care intră în reacţie în faza, dy este 
Ev = QaylQw (5.37) 


iar restul 1 — E, arde în faza finală, y — t. Căldura de reacție Qy; = (1 — En)Q, se împarte 
la rîndul ei în două fracțiuni și anume, fracțiunea E care arde izobar şi fracțiunea (| — &p) 
care arde izoterm, adică Qy = Bp(1 — EQ Si Qy = (1 — Ep) (L — Eu). Se scrie bilanțul 
energetic pentru fiecare evoluție. Pe evoluția izobară rezultă Q „y = AU ppt Luv (Up —U) — 
— (Uy — Uo) + Lam = Vaal Coaal Tor — To) — CogalTy — To) + 8,314(Ty — To) — 8,314: 
"(Ty — To]; în relația (5.20) s-a adăugat pentru simplificare suma 8,3147 — 8,3147. Se 
ține seama că Cy E 8,314 = Ca și rezultă în final 


Ell — EdQulvas = BAČ poai (Ty — To) — CooalilTy — Tol (5.38) 


Cusa fiind căldura specifică medie pe intervalele indicate (dacă Cygg=a + bT. , atunci C pga lb = 
=a +bTy şi Cpgal = a + bT) | 
în relația (5.38)T este necunoscută; ecuația este cel puțin de gradul doi cînd Cpgg se 
reprezintă ca o variație liniară. După determinarea lui T, se scriu ecuațiile de stare- în punc- 
tele y și y": PyVy = YgaRTy À byV y = VaaRTy Prin împărțire se obține 
mw = TylTy (5.89) 
Pentru evoluția izotermă rezultă Os; = Ly; sau ţinînd seama de relația (5.21), (1 — &p) 
1 — E,)Qu/ Yai = 8:314 Ty în Sye relație care permite determinarea raportului &yr 


Sye = exp [(1 — Ep) (1 — Eo)Qul8: 3 pas Ty] (5.40) 


Parametrii de stare la finele arderii se determină știind că evoluția y’ t este o izotermă, 
Ca urmare T, = Ty iar din ecuația izotermei rezultă p V;= PyVyp sau be = PV Vo. Cu 
notaţiile din figura 5.68 rezultă 


bi = Prlye (5.41) 


Sistemul de 19 ecuații (5.23). .: (5.41) cuprinde următoarele 23 necunoscute: $e, $y Pt 
To Typ Ty Mao Mep ta &y kyr As Ša yp Syr So Syy Syo P» Te Év Ep Qay Pentru: soluțio- 
narea lui se aleg următoarele patru necunoscute, pe baza datelor experimentale: ag, P, T, Ex 
Faţă de metoda, tradițională, metoda, propusă apelează la patru parametri suplimentari, în 
concordanță cu natura, și cu dezideratele de control al procesului de ardere. 
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Tabela 5.4 
Parametrii procesului de ardere în MAS 


Parametrul Valorile Parametrul Valorile 
&a(?RA] 340. ..356 Ep 0,4...0,7 
$ [daN/cm?°RA] (pase Ty [K] 2400. . 2600 
E 206.40 ay — cyl?RA] 4...10 
A „0,88...0,94 | ce [PRA] 380...400 
byldaNjem?] 35...55 a, [PRA] 370. . 380 
TEI 2000...2300  - E I%/PRA] Ec 
Ea 0,68.. .0,85 E (PRAI 0,2...0,8 


Se poate studia influența acestor parametri asupra arderii, programînd sistemul de ecua- 
ţie pe un calculator numeric, determinind un număr de variante și efectuind apoi, pe baza 
lor, analiza și optimizarea, diagramei indicate. Alegerea unuia dintre cei patru parametri se 
ușurează dacă se ține seama că o soluție optimizată a procesului cere ca faza de ardere 
vizibilă să fie plasată aproximativ simetric față de pmi, ceea ce se traduce prin condiția (360 — 
— aa) = (ay— 360). Se mai poate apela la o condiție, ştiind că 3 depinde în mare măsură 
de momentul declanșării arderii pe ciclu, adică «4. Prelucrind mai multe diagrame indicate 
autorul a obținut următoarea dependență: > = fe + 0,04(360 — ag), unde fo = 0,7... 1,2 
daN/cm*RA, reprezintă, viteza medie de creștere a presiunii cînd a = 360%, adică la declan- 
şarea, arderii în pmi. 

Unghiul œg depinde la rîndul lui de avansul la declanșarea scînteii și durata fazei ini- 
ţiale. 

Cele patru necunoscute fiind alese sau definite parțial, pe baza condițiilor arătate, sis- 
temul de ecuaţii se rezolvă simplu în următoarea ordine: 1) din relația (5.23) se calculează 
Pe; 2) din (5.35) şi (5.24) rezultă p, și æy; 3) din (5.27) și (5.28) rezultă òg şi 3,; 4) din (5.25) 
şi (5.26) rezultă ma, Și Mey; 5) din (5.33) şi (5.34) rezultă T, și T}; 6) din (5.36) şi (5.37) 
rezultă Qay și E; 7) din (5.38), (5.39) şi (5.31) rezultă succesiv 7, Syy şi y; 8) din (5.40) 
şi (5.32) rezultă succesiv 8, și 3; 9) din (5.29) și (5.30) rezultă ap şi a; 10) din (5.41) 
FER = þylðy iar Te = Ty. În tabela 5.2 se prezintă parametrii caracteristici ai arderii 

n 3 


Exemplul numeric 5.5. Să se efectueze calculul arderii la un MAS de turism cu e = 8,5, 
care funcționează cu amestec bogat À = 0,9, coeficientul căldurii utile £,, = 0,92. j 

R. Se alege E = 0,755, $ = 1,32 daN/cm? “RA, m= 3,56, aa = 352° RA. Cei trei 
parametri s-au precizat folosind o diagramă p(a) a motorului turismului Dacia 1300, din care s-a 
citit: a, = 370 RA, pa = 12,4 daN/cm?, py = 44,2 daNjom ?. 

Se dă: Csa; = 21,1 + 6,62-10 T[kJ/kmol K]; Copa = 24,3 + 2,43 -103 T[k]J/mol]; 
Q; = 43940 kJ/kg (10500 kcal/kg); v; = 0,456 kmol/kg; va = 0,497 kmol/kg; u, = 1,09; 
Yr = 0,07. Lmin = 0,507 kmol/kg. Prin prelucrarea diagramei a rezultat Tg = 630K. Din ie 
lația (5.14, b) rezultă Q„ = 0,92[43940— 120 000(1—0,9) :0,507] = 34828 kJ/kg. 

1) Din relația (5.23): p, = 12,4+ 1,32(360—352)=23 daN/cm?; 2) din (5.35) 
Êy = 3,56 -12,4 = 44,2 daN/om?, iar din (5.24): a, =360 + (44,2 — 23)/1,32 = 376° RA; 
3) din (5.27) èz = 1 + 0,9 (8,5—1)- 1074. (360 — 352)? = 1,043, iar din (5.28) 8, = 1+ 
+ 0,9(8,5— 1) - 10-4(376—360) = 1,173; 4) din (3.25): mas = Üg 23/12,4)/g 1,043 1 14,67, 
iar din (5.26); m.y = —[g 44,2/23]/ig 1,173 = —4,09; 5) din (5.33): T = 630 : 1,043 1,97 = 
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= 1168°K, iar din (5.34): T, = 1168[1 + 1,32(376 — 360)/23]- (1,173/1,09) = 2411 K; 6) din 
(5.36): Qay = 0,456 (1+0,07)[1,09 - (24,3 + 2,43 -1078 2411) + (2411—273) — (21,1 + 6,62 -103 - 
- 630) -(630— 273) — 8,314(1168 — 630)/(14,67-— 1) + 8,314. - 1,09(2411 — 1168)/(1—4,09)] = 
= 27 952 kJ/kg, iar din (5.37): Ey = 27 952/34 828 = 0,8; 7) din (5.38): 0,755(1-— 0,8) - 

- 34 828/0,456 (1 + 0,07) = 1,09[(8,314 -+ 24,3 + 2,43 -1078 Ty)- (Ty — To)— (8,314 + 24,3 + 
+ 2,43 -1078 -2411) (2 411—273)] — ecuație de gradul doi în Ty care dă T, = 2624 K; din 
(5-39): ): Syy » = 2624/2411 = 1,09; din (5.31): 3, „= 1,09-1, 173 = 1,278; 8) dia (5.40) 8, yt = 
= exp[(1—0,755) - (11— 0,8) - 34 828/8,314- 1,09 - 10 456(1 -+ 0,07)- 2624] = 1,506; din: (5. a2 
8, = 1,506 -1,09 -1,173 = 1,925; 9) din (5.29): app = 360 + 102(1,278 — 1)/0,9(8,5 — 1) = 
= 380,3°RA, iar din (5.30): a, = 360 + 102((1,925— 1)/0,9(8,5 — 1))5 = 397*RA; 10) para- 
metrii punctului ż sînt: T= Ty = 2624 K; p; = 44,2/1,506 = 29,3 daN/cm?. Durata fazei 
de ardere rapidă este Au, = ay—ag = 376—352 = 24RA, iar viteza medie de ardere este 


E, = QaplQu* Aa, = 27952/34828 - 24 = 0,033 kJ/kJ°RA = 3,3%] RA. Durata fazei de ar- 
dere moderată este Atm = pa = 397—376 = 21°RA, iar viteza medie de. ardere, este 


E = (34828 -—27952)/34828-21 = 0,0094 kJ/kJ°RA = 0,949,JPRA. 
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6. 


ARDEREA ÎN MOTORUL CU APRINDERE 
PRIN COMPRIMARE 


Următoarele fapte fundamentale d i 
PRL eee de e deosebesc arderea din MAC de procesul 


1) în MAC injecția combustibilului lichid în cilindru, spre finele cursei 
de comprimare, produce cîmpuri de concentrație foarte variate. Amestecul 
combustibil-aer este neomogen, ceea ce are drept consecințe: — aprinderea 
amestecului pentru orice valoare a coeficientului de dozaj (la plină sarcină 
AST: . 1,4, la mers în gol à = 6... 8), din care cauză fenomenul are o 
mare stabilitate; — amestecarea incompletă a aerului cu combustibilul; 


2) în MAC, timpul disponibil pentru formarea amestecului este de 
5... 8 ori mai mic decît la MAS: circa 40 ... 80°RA la MAC și 360 RA 
la MAS (aproximativ durata curselor de admisiune și comprimare). 


Apariția nucleului de flacără înainte ca amestecarea combustibilului cu 
aerul să fi avut loc complet constituie caracteristica dominantă a arderii 
în MAC, cu consecinţe fundamentale asupra randamentului și solicitărilor 
mecanice, asupra vibrațiilor și zgomotului, asupra duratei de serviciu a moto- 
rului. De aceea, controlul autoaprinderii combustibilului și intensificarea 
procesului de amestecare a combustibilului cu aerul constituie principalele 
preocupări ale inginerului mecanic, în domeniu. 


6.1 INVESTIGAȚIA EXPERIMENTALĂ 


Ca și în cazul MAS-ului și în cazul MAC-ului s-au utilizat mai multe metode 
de investigaţie a procesului de ardere. 


„ Diagrama indicată. Cercetarea procesului de ardere în diagrama indicată, 
căreia i se asociază o diagramă de ridicare %, a acului injectorului, se efec- 
tuează prin intermediul variației de presiune într-un ciclu cu ardere și unul 
fără ardere (fig. 6.1). Ca și scînteia în MAS, injecția se declanșează cu 
avansul f, iar arderea în MAC se desfășoară în trei faze distincte. Astfel, 
din momentul declanșării injecției (punctul 4) pînă în momentul desprinderii 
curbelor (punctul d) se consumă faza inițială Aa,, care reprezintă. întârzierea 
la declanșarea arderii rapide. În ciclul cu ardere, presiunea creşte mai frînat 
în faza inițială decît în ciclul fără ardere. Următoarele două faze ale arderii 
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sînt: faza arderii rapide de du- 
rată Ag, caracterizată printr-o 
creştere rapidă a presiunii, deci 
prin valori ridicate ale vitezei 


de creștere a presiunii ($ = 
= 3... 6daN/cm? și Pmaz = 
= 7... 13 daN/em&-“RA), de 
cîteva ori mai mari decît la 
MAS; faza arderii moderate 
de durată Aa. După diagrama 
indicată, ultima fază cuprinde 
două intervale caracteristice: 
primul, de la yla y' (Aam) 
în care presiunea rămîne cvasi- 
constantă; al doilea de la y’ la 
H(Aa2) în care temperatura 
medie a gazelor, precizată de 
ecuația de stare, se menține 
cvasiconstantă, iar presiunea 
scade după o lege oarecare. 
Este de remarcat că în unele 
cazuri (motoare lente), faza 
arderii rapide lipsește Ac,==0; Fig. 6.1. Diagrama indicată (a) corelată cu ridicarea 
în altele (motoare rapide) acului injectorului (b) pentru studiul arderii în MAC. 
arderea la presiune constantă 

are odurată foarte redusă (cîteva grade RA). Se observă că în cazul 
Aa, = 0, întirzierea la declanșarea arderii rapide este redusă în raport 
cu durata injecției (Ax & Aa), în cazul Ac, £ 0 cele două durate sînt 
comparabile. 

Fotoînregistrări de ansamblu efectuate pe monocilindri experimentali 
evidenţiază. o perioadă de inducţie, în care se dezvoltă jetul şi se produce 
vaporizarea combustibilului, după care se observă apariția unui prim nucleu 
de flăcări la periferia unui jet. Se constată apoi propagarea unui front de 
flacără de la primul nucleu, apariția unui al doilea nucleu de flacără, extin- 
derea flăcărilor asupra întregului amestec, continuarea. arderii și după ter- 
minarea injecţiei, precum și stingerea flăcării în destindere. Ca și în cazul 
MAS-ului, primul nucleu de flacără apare înaintea punctului de desprindere 
a curbelor din diagrama indicată, ceea ce se explică evident prin aceleași 
considerente: pentru a înregistra o creștere de presiune flacăra, trebuie să 
cuprindă o cantitate de amestec suficient de mare. 


pldeh/en? 


La Institutul Ricardo [27], J. Alcock şi W. Scott au realizat [1,26] cinemato- 
grafierea rapidă, în culori, a camerei de ardere. Încercările s-au efectuat pe un motor experimen- 
tal cu injecție directă. Instalaţia, experimentală are un grad înalt de complexitate (fig. 6.2). 
Chiulasa este înlocuită cu o fereastră de cuarț 1, iar schimbul de gaze se efectuează prin ferestrele 
2, practicate la partea inferioară a cilindrului (fereastra de cuarț impune eliminarea supapelor). 
S-au efectuat încercări cu cameră-cupă 3, în piston, de forme și dimensiuni diferite. Dina- 
mometrul 4 servește pentru antrenarea sau încărcarea motorului. Camera de fotografiere $ 
înregistrează 15 000 cadre pe secundă. Se filmează simultan camera de ardere și marcajul de pe 
volantul 6, care precizează unghiul RA; se înregistrează separat presiunea din cilindru și ridicarea 
acului injectorului, se corelează apoi informaţiile (fig. 6.3). 
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Fig. 6.2. Schema instalaţiei pentru fotografierea arderii. 


Fotografierea în culori reprezintă un important progres în domeniu, foarte potrivit pentru 
“MAC deoarece permite diferențierea, amestecurilor omogene de amestecurile în curs de formare, 
vizualizarea, arderii amestecurilor de dozaje diferite, determinarea temperaturilor locale şi 
evidențierea funinginii. Un pigment de culoare verde introdus în combustibil permite înregis- 
“trarea, flăcărilor neluminoase din fazele inițiale, care caracterizează arderea amestecurile omo- 
gene (culoarea verde pe fotografii). Culoarea, gri reprezintă fondul fotoînregistrărilor: aerul, 
respectiv produsele de ardere, transpârente și nestrălucitoare. Culoarea albă sau galben-albă, 
este flacăra, de.carbon la temperaturi de 2 000. ..2 500*C. Culoarea cărămizie sau 'deagră repre- 
zintă norii de funingine ai amestecurilor extrem de bogate. Cadrele reproduse în figura 6.3 eviden- 
țiază perioada de inducție; inițial cele patru jeturi nu sînt atacate de flacără, cadrul 1, apoi 
apariția nucleelor de flacără pe periferia jeturilor (cadrul 2) şi dezvoltarea lor (cadrele următoare). 
Fotografiile în culori permit identificarea norilor de funingine: (pete cărămizii tivite cp. flacără 
albă — cadrele 6 şi 7) care dispar pe măsură ce își găsesc oxigenul necesar arderii 
(petele cărămizii se micșorează şi dispar — cadrul 9). à z 

Înregistrarea luminescenţelor.: Cu aju- 
torul unui fotomultiplicator electronic s-a 
> înregistrat intensitatea luminescențelor IL 
TL i în perioada întîrzierii la declanșarea arderii 
rapide, simultan cu variaţia presiunii: în 
cilindru (fig. 6.4). Se observă că după o 
perioadă Aga, de la începutul injecției, IL 
realizează o creștere ușoară, de tipul flă- 
cării reci. După o nouă perioadă Aug, IL 
crește brusc, ceea ce coincide în diagramă 
aproximativ cu începutul creșterii de pre- 
siune, deci cu începutul arderii. 

b Caracteristica și viteza de degajare a 
a. căldurii. După procedeul arătat la arderea în 
A A MAS (v. par. 5.2.2) se determină viteza de de- 

| pia a Eajarea căldurii E(a)—relaţiile (5.7), (5.7%)— 

— și caracteristica de degajare a căldurii 
N TR NA . Ela). Se asociază acestor curbe (fig. 6.5) 
Fig. 6.4. Variația intensității lumi- depen: dențele b (a), $ OM T la) precum şi 


noase şi a presiunii în perioada Ft dă A ai 
arderii. caracteristica de injecție &; (E; = Mega] Mes 
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Fig. 6.3. Fotoînregi i orca e E E ERES NA 
g gistrarea camerei de ardere corelată cu diagramele presiunii ($) şi ridicării acului injector (ha). 


Fig. 6.33. Procedeul de ardere M: 


fotoinregistrarea camerei de ardere (a);: modelu 

propagării flăcării (b); 7.. S-—injecţia de combus- 

tibil pe perete; 6— apariţia flăcării; 

pagarea flăcării; 77—combustibil lichi îi 

tec aer-vapori de combustibil; /3—flacără ; 14—aer 
în mişcare. 
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Fig. 6.5. Diagrama indicată corelată cu carâcteristicile de injecție 
E şi ardere. 


| unde m, este masa de combustibil injectată în cilindru din momentul ini- 
tial pînă la un moment oarecare ø). Comparînd caracteristicile € şi E, se 
determină durata, întirzierii la declanșarea arderii rapide Aa,, fracțiunea Ea 
din doza de combustibil injectată în cilindru în perioada Aa, fracțiunea. 
| Čr din căldura disponibilă, care intră în reacție pînă la sfîrșitul injecției ; 
se compară. totodată durata arderii (Aa,,) cu durata injecţiei (Aa,). Viteza. 

de degajare a căldurii înregistrează două valori maxime distincte și anume:. 
| o valoare maximă foarte mare la începutul fazei de ardere rapidă (Ea = 
==0,052) care se produce aproximativ în momentul în care Paz; 0yvaloare: 


Fig. 6.43. Fotoinregistrarea camerei de volum constant (imaginea din stînga de pe fiecare cadru 


volum variabil (imaginea din dreapta) corelată cu diagramele presiunii 
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maximă relativ modestă după începutul fazei de ardere moderată (Ėmesa = 
= 0,018), care se produce aproximativ între momentul în care $ = Paz 
și momentul în care T=T mar- 


6.2. TEORIA EXPLICATIVĂ A AUTOAPRINDERII 
ȘI ARDERII 


„Împărţirea procesului de ardere pe faze este justificată de faptul că în 
fiecare fază acționează suficient de distinct mecanisme fizico-chimice diferite. 


Întirzierea la declanșarea arderii rapide (Aa) apare ca o fază pregătitoare 
pentru apariția nucleului de flacără. În această fază, combustibilul suferă 
transformări de natură fizică și chimică, astfel încît durata ei , este suma 
a două componente: o componentă fizică tay (sau Aggy, “RA) în care se pro- 
duce pulverizarea, parțial vaporizarea și amestecarea combustibilului cu 
aerul și o componentă chimică ta, (Sau Axs» °RA) în care se produc reacțiile 
de oxidare prealabilă a combustibilului, astfel: 


Ta = Tag F Tac, Ada = Adapt Atg. (6.1) 


Durata pulverizării este practic nulă, în schimb duratele proceselor de 
vaporizare și amestecare sînt relativ: mari și nu pot coborî sub o anumită 
Jimită, astfel încît Tas S 0,2... 0,8 ms. Creşterea frînată de presiune în această 
fază — linia întreruptă — pe intervalul ¿i — d (v. fig. 6.1) — este determi- 
mată de vaporizarea. combustibilului care reduce temperatura aerului, prin 
consum de: căldură. În domeniul temperaturilor relativ normale, compo- 
menta chimică a întîrzierii la autoaprindere intervine cu ponderea cea mai 
mare și este determinată de timpul necesar dezvoltării proceselor polistadiale 
„de autoaprindere. Caracterul polistadial al autoaprinderii în MAC, descope- 
rit relativ recent, este evidențiat de luminescenţele caracteristice (v. fig. 6.4), 
precum și de fotografiile în culori. Apariția primului nucleu de flacără este 
elementul caracteristic al acestei perioade. Componenta chimică a întîr- 
Zierii la autoaprindere se exprimă printr-o relaţie de forma (4.69); întrucît 
și componenta fizică este influențată de presiune și temperatură în ace- 
ași sens, se admite cu aproximaţie că întreaga durată a întîrzierii la declan- 
șarea arderii rapide poate fi exprimată printr-o relație de forma: 


tals] = Apr” exp (BIT), (6.2) 


«nde A = 0,44: 10, m=1,19, B=—4 650 după H. Wolfer; A =0,2 -107, 
-m = 0,4, B = 3 200, după A. I. Serbinov; p,și T, sînt parametri de 
:stare la finele comprimării, în daN/cm?, respectiv K. 

Exemplul numerice 6.1. Să se determine întîrziersa la autoaprindere pentru un motor 
„diesel cu e = 17 pentru m = 3000 rot/min. 

R. Se alege: p, = 0,85; Ta = 325 K; m,= 1,35 şi rezultă p,=0,85 - 17 13%: — 39 daN/cm 
gi Te = 325-17 03 = 876 K. 

După Wolfer: tg = 0,44- 1078. (1/39 119) - exp (4650/876) = 1,136- 108 s; Aa, =6 3 000 - 
» 1,136 -40 = 20,5*RA. 

După Serbinov: Tg = 0,2: 1073 -(1/39%4) - exp (3 200/876) = 1,78-108s; Aa, = 32RA 
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Relația de tip (6.2) se foloseşte cu prudență deoarece nu ia în consideiâi€ āvāñüšùl lá decian- 
şarea injecției, unele particularități constructive ale camerei de ardere, precum și natura combus- 
“tibilului (constanta B ar trebui să includă energia de activare). 

Mai recent [15] s-a elaborat o relație de calcul a întirzierii la declanşarea arderii rapide, 
pentru MAC-urile rapide cu camere unitare, care defineşte mai complet condițiile de autoaprin- 
dere din cilindrul motorului: Astfel: 


Tals] = 6,2: 1074 (1,2... 1,3- 1078 1) F945 (Talpp)0"%5 - exp (2E RT), (6.3) 


unde n este turația, în rot/min; T, și Pa — temperatura, în K şi presiunea, în daN/cm?, la 
“finele admisiunii; E — energia de activare a combustibilului; F — o funcțiune 


F = (1je) (1 + 0,9:104f2(e — 1)/0), 


mande e este raportul de comprimare; B — avansul la declanșarea, injecții, în “RA; o = S1galS, 
adică raportul dintre deplasarea pistonului față de pmi în momentul închiderii supapei de admi- 
siune s7g, i cursa S a pistonului. Constanta a depinde de unitățile de măsură și anume: la = 
= 2,57 dacă E este în kJ/kmol și R = 8,314 kJ/kmol K; 2) a = 1 dacă E este în kcal/kmol 
şi R = 1,986 kcal/kmol K. Energia de activare depinde de temperatură și este 18 288 k]/kmol 
(4 370 kcaljkmol) pentru intervalul 740...860 K; 15400 kJ/kmol (3 680 kcal/kmol) pentru 
intervalul 820...930 K; 14 438 k]/kmol (3 450 kcal/kmol) pentru intervalul 860...970 K. 

Se observă că față de relația (6.2), relația, (6.3) surprinde în plus influența turației, a energiei 
de activare, a avansului 8 și a momentului închiderii supapei de admisiune; influența presiunii, 
temperaturii şi a lui e sînt evidențiate de o manieră diferită. 

Exemplul numeric 6.2. Să se determine întîrzierea la declanșarea, arderii rapide la un MAC, 
<u relația (6.3) pentru condițiile definite în exemplul numeric 6. 1. Se precizează în plus: B= 10RA; 
SrgalS = 0,215, ceea, ce corespunde unei întirzieri la ISA de 50°RA (pentru Srsa|S v. rel. 10.7). 

R. FO45 = (1/17) (1 + 0,9- 10-4-102(17 — 1)/0,215)05%5 = 0,352; tg = 6,2 -1074 - 1,2- 1074. 
-3 000 -0,352 :(325/0,85)0+45 -exp(2,57 -15 4000,24/8,314+325) = 1,17-10-2 s; Axg= 6:3000 -1,17 
- 102 = 2I°RA, valoare apropiată de aceea găsită cu relația lui Wolfer. 

În perioada întîrzierii la autoaprindere se injectează în cilindru o frac- 
iune importantă din doza de combustibil, care, la motoarele rapide de 
autovehicule este cuprinsă între 50 şi 70%, dar ajunge şi pînă la 100%. 

Faza arderii rapide (Aa,) se caracterizează prin viteza de ardere şi viteza 
de creştere a presiunii foarte mari, mult mai mari decît la MAS. Astfel, viteza. 
medie de ardere este Ë = 0,04...0,06 k]/kJ'RA (4...6%*RA), ca rezultat 
al degajării unei fracțiuni importante de căldură (20...50% din căldura 
disponibilă. pe ciclu), dar cu mult mai mică decît în cazul arderii rapide 
la MAS. Elementul caracteristic al acestei faze (fig. 6.6) îl constituie dez- 


c 


Fig. 6.6. Corelarea diagramei de presiune (a) 
cu viteza de ardere (b) și jetul de combus- 
tibil (c), (d): 

A*, B* şi Ct—momentele pe diagrama p—a la care intră în 
reacție zonele corespunzătoare A, B,C dinjet. Z — zona 

„amestecurilor sărace neinflamabile. 
f — variația concentrației de combustibil; 2 — variația 
concentrației de aer; 3—flacăra ; 4—variația temperaturii. 


245 


` voltarea. rapidă a flăcării în amestecurile 
-reformate sau ințlabile (A ) pentiu care 
coeficientul de dozaj A variază y în limitele 


` de inflamabilitate. e: 
vX Deși fotoînregistrările au. evidențiat 
X% dezvoltarea a cel mult două fronturi 
2 A de ` flacără este probabil ca numărul 
4 =` acestora să fie mai mare, îndeosebi, la 
44 motoarele rapide, prin apariția de noi 


n B 2 6 0 All nuclee de flacără 'în zonele de amestec 

A i în care reacțiile pregătitoare iau sfîrşit. 
Fig. 6.7. Variația intensității zgomotului, În anvelopa de amestecuri preformate 
presiunii „Pmaz Și vitezei p cu avansul la (amestecuri cvasiomogene, formate din aer 
declanşarea scinteii. i pal ae combustibil, cu dozaje Jocale 

A mi A erite în care se dezvoltă reacţii chimice 
prealabile de oxidare, de tipul flăcărilor reci și albastre) se ao viteze 
mari de propagare a fronturilor de flacără, 100. ..200m/s care evidenţiază atît 
caracterul turbulent al propagării cât și fenomenul de accelerâre chimică a 
flăcării. (v. detonația MAS). Valorile ridicate ale lui $ conduc la o functio- 
nare violentă a MAC-ului față de funcționarea liniștită a MAS-ului, ceea ce 
constituie una din Principalele lui servituți, mai ales pentru motoarele de 
autovehicule. F uncponarea violentă, însoită de zgomote şi trepidații, se numeste 
detonație diesel. Prin cinematografiere rapidă s-a stăbilit că în cazul deto- 
naţiei diesel (ca și în cazul detonației în MAS) nucleul de flacără se dezvoltă 
rapid și cuprinde într-un interval de 2...4*RA întregul amestec din cilindru. 
Datele experimentale arată o creștere practic proporțională a nivelului zgo- 


motelor L (v. par. 26.6) — cu $ (fig. 6.7). Detonaţia diesel se aseamănă cu 
detonaţia din MAS, în parte, prin a i ia (zgomote şi tre- 
pidaţii), în parte, prin cauzele care o determină (accelerarea chimică a flă- 
călca, în amestecul din zona finală la MAS, în amestecurile preformate 
a MAC). Spre deosebire de MAS, la MAC nu a fost remarcată unda de şoc 
și detonație. Continuînd analogia, în cazul arderii fără detonație, se observă 
că arderea rapidă, atît în MAS cît și în MAC sînt rezultatul propagării 
unei flăcări turbulente. “În primul. caz, propagarea. are loc într-un amestec 
omogen fără pregătire chimică prealabilă, viteza de propagare este mode- 
rată, £ crește treptat, atinge un maxim și apoi scade. În al doilea caz, 
propagarea are loc într-un amestec cvasiomogen, cu pregătire chimică prea- 
a ă, viteza de propagare este mare, E maz p atinge iniţial o valoare foarte 
ridicată (v. fig. 6.6) scade apoi și înregistrează un al doilea maxim deter- 
angi de intensitatea celui de-al doilea mecanism de ardere — mecanismul 
e ardere difuză. Mecanismul de ardere a amestecurilor preformate se mai 
ri mecanism de ardere mixtă (arderea procedează prin propagare de 
veiti urbulentă și succesiuni de autoaprindere sai. accelerare chimică). 
; ecanismul de ardere mixtă nu încetează brusc, linia întreruptă y din 
igurile 6.5 şi 6.6. sugerează reducerea treptată a acțiunii lui. 


f Cercetări recente au pus în evidență corelaţii mai profunde între faza de ardere rapidă și întir- 
zierea, la declanșarea arderii rapide. Astfel s-a stabilit o anumită dependență între părțile compo- 
nente ale lui Ta şi faza arderii rapide. Dacă se menține neschimbată întîrzierea totală Aa, = Axa+ 
ela Aag oie 6.4), dar se modifică cele două componente ale sale, viteza medie de creştere a 


presiunii p cis mai redusă cînd durata primei perioade Aug, este mai mare. Dacă Agg < 
<Aags, atunci flăcările reci dispun de un timp mai mare pentru propagare. Pregătirea chimică 
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prealabilă, a amestecului este mai intensă, iar după apariția flăcării calde se degajă mai multă 


căldură, p creşte, iar motorul funcționează violent. Dacă Agg; > Age flăcările reci se dezvoltă 
mai greu, pregătirea, chimică prealabilă este mai puțin intensă, iar arderea mai liniștită, 


- Faza arderii moderate (Aam) se numește astfel deoarece viteza. de ardere 
sau viteza de degajare a căldurii se menține la un nivel redus în raport cu nive- 
lul atins în faza precedentă (fig. 6.5 şi 6.6) şi anume viteza medie de ardere 


este = 0,01...0,02. Ca şi în cazul MAS-ului viteza de creștere a presiu- 


nii este p < 0, ceea ce permite reprezentarea schematizată a fazei de ardere 
moderată prin două evoluţii termodinamice simple: o izobară (Aæmı) și o izo- 
termă (Acura). > 

În faza arderii moderate intră în reacţie combustibilul care nu a ars 
în faza precedentă, precum și fracțiuni din doza de combustibil care conti- 
nuă eventual să fie injectate. Datorită presiunilor și temperaturilor ridicate, 
durata de vaporizare a combustibilului. injectat. este redusă, dar nu este 
nulă. Elementul hotărîtor în această fază îl constituie amestecarea combustibi- 
iului cu aerul. Procesul de amestecare se desfășoară atît la scara macro- 
scopică, privind camera de ardere în, ansamblu, cît și la scara microsco- 
pică, privind picătura de combustibil. Procesul de amestecare este sensibil 
influențat de gazele de ardere, rezultate din arderea în faza precedentă. Așadar, 
în această fază formarea amestecului se desfășoară simultan cu reacția de 
ardere. Interpretînd unele date recente, în (2] se ajunge la concluzia că tră- 
sătura distinctivă a arderii în această fază o constituie caracterul ei difuz, 
durata de formare a amestecului este preponderentă în raport cu durata 
reacției chimice. 

Partea din jet care arde difuziv o constituie zona centrală B a jetului 
(fig.. 6.6, c) în care predomină picăturile de combustibil. Se presupune că 
mecanismul de ardere difuzivă, intră în acțiune imediat după consumarea 
întârzierii la aprindere (linia întreruptă x fig. 6.5 şi 6.6). La început el acţio- 
nează lent, picăturile din zona centrală. se vaporizează greu, găsesc cu difi- 
cultate aerul necesar, apoi treptat, arderea difuzivă cuprinde un număr 
mare de picături, în măsura în care se deplasează aerul spre picături, la scara 
macro- și microscopică. Mecanismul de ardere difuzivă a picăturii (v. fig. 6.1) 
devine la un moment dat preponderent, aproximativ cînd se atinge presiunea 
maximă, deoarece mecanismul de ardere mixtă își reduce acțiunea, după 
arderea. amestecurilor preformate. Viteza de ardere înregistrează un a) doi- 
jea maxim Emaza (fig. 6.5 și. 6.6). Se observă că cele două mecanisme de 
ardere se dezvoltă la început simultan și nu succesiv. Ceea ce se poate distinge 
met este ponderea cu care participă fiecare din ele la eliberarea căldurii 
de reacție. De aici, rezultă şi implicaţiile pentru viteza de ardere £ şi viteza 
de creștere a presiunii p. Astfel, la un MAC rapid, în faza arderii rapide 
acționează simultan două mecanisme de ardere. Iniţial acționează cu pondere 
mare mecanismul de ardere mixtă a amestecurilor preformate, ceea ce explică 
faptul că aproximativ, în același moment (358*RA) se produce Emaz ȘI Pmaz ; 
în a doua parte a fazei de ardere rapidă, cînd presiunea în cilindru trece 
de valoarea maximă, intervine cu pondere mare mecanismul de ardere difuzivă, 
ceea ce explică faptul că aproximativ între vîrfurile Paz ȘI Tmas (fig. 6-5) 
se produce čmara- 

Caracterul difuziv al arderii în această, fază este subliniat și de formarea funinginii în 
zonele de concentraţii ridicate de combustibil. Particulele de funingine, denumite adeseori 
carbon, reprezintă compuși cu o structură chimică complexă (a 34% C), care rezultă în 
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urma, cracării și polimerizării unor radi- 
cali, rezultați prin dehidrogenarea, carbu- 
rilor din combustibil. Procesul de poli- 
merizare are loc în absența oxigenului, 
Ja presiuni și temperaturi ridicate. Nori 
de funingine au fost identificați pe 
fotografiile colorate și în faza arderii 
amestecurilor  preformate. Totuşi, în 
prezenţa oxigenului s-a observat dispa- 
riția lor, ceea ce arată că particulele de 
funingine au o mare reactivitate chimi- 
că. În faza, arderii moderate apare o 
mare disproporție între viteza, - de des- 
compunere a moleculelor de combustibil 
și viteza de difuzie a oxigenului spre 
ele. Astfel, formarea de funingine nu se 
datorește lipsei de oxigen, ci insuficientei 
Fig. 6.8. Caracteristica și viteza de ardere. sale utilizări. Evident, acest proces cu- 
prinde numai o parte din masa combus- 
tibilului şi mai ales ultima fracțiune din doza de combustibil, injectată, în cilindru, care este 
constituită din picături mari și găsește cel mai greu oxigenul necesar arderii. Arderea, cu 
fum apare astfel la MAC ca inevitabilă. Faptul că la începutul fazei de ardere moderată 
presiunea, se menține cvasiconstantă se datorește unor efecte contradictorii. Astfel, datorită 
vitezei moderate de degajare a căldurii presiunea tinde să crească. lent, dar această tendință 
este compensată de tendința de scădere a presiunii promovată de deplasarea pistonului în 
cursa de destindere. Se înţelege că scăderea ulterioară de presiune în faza, arderii moderate 
este determinată, de efectul preponderent al deplasării pistonului în raport cu efectul termic 
al reacțiilor. Cu toate acestea, nivelul intensității degajării de căldură în prima parte a fazei 
de ardere moderată trebuie considerat ca fiind interesant, deoarece numai astfel se explică 
faptul că temperatura medie a amestecului crește în continuare sau se mențihe cvasiconstantă 
pe o mare parte din durata acestei faze (fig. 6.8). 


Dacă se neglijează abateri de 2...3% dela o valoare maximă a tempe- 
raturii, se observă că în intervalul Aag arderea se desfășoară la temperatură 
constantă. Durata subfazei Ap de ardere izotermă depășește de mai multe 
ori durata subfazei Ay (30...60*RA, față de 3...15*RA) din care cauză 
intervine cu o pondere importantă în valoarea randamentului și a încărcării 
termice a organelor mecanismului motor (piston, segment, chiulasă etc.), 
care vin în contact o perioadă îndelungată. cu produșii de ardere menținuți 
la un nivel ridicat de temperatură. 


6.3. CONTROLUL ARDERII ÎN MAC 


Este raţional să se urmărească realizarea unor randamente superioare 
ale ciclului, ceea ce presupune dezvoltarea fazei de ardere rapidă în vederea 
degajării fracțiunii principale din căldura dezvoltată pe ciclu în apropierea 
pmi — arderea rapidă se apropie de izocoră. Este însă tot atit de rațio- 
nal să se urmărească limitarea funcționării violente a motorului, cu șocuri, 
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trepidaţii și zgomote, ceea. ce presupune dezvoltarea 
fazei de ardere moderată, cu viteze mici de dega- 
jare a căldurii. 

Dacă se urmărește promovarea mecanismului, de 
ardere mixtă, atunci trebuie să se acţioneze în 
sensul sporirii masei de amestec preformat Mep. Un 
număr de factori influențează mărimea masei Map 
Știind că amestecul preformat se formează în pe- 
rioada întîrzierii la declanșarea arderii rapide tre- 
buie să se acționeze asupra masei de combustibil 
Mea care se acumulează în cilindru în faza Aaa 
(v. fig. 6.5, Ma = Éja'Me). În ipoteza că se reali- 
zează condiţii identice de pulverizare, vaporizare, 
amestecare şi dezvoltare a reacțiilor chimice preala- 
bile de oxidare, 7 va fi cu atît mai mare cu cît 
Ma este mai mare. În condiţiile ipotezei se definesc 
două cazuri distincte. În primul caz se injectează 
combustibil în cilindru cu un avans ß invariabil, 
după o caracteristică de injecție č; oarecare (v. par. 
18.2) și se modifică Aag (fig. 6.9, 4) de exemplu, 
prin modificarea ușurinței la autoaprindere a com- Tig. 6.9. Caracteristica de 

E j Aia E, SF T s injecție corelată cu intir- 
bustibilului, “adică prin modificarea cifrei cetanice zierea la autoaprindere. 
sau prin modificarea presiunii și temperaturii ae- 
rului în momentul injecției (modificarea lui s etc.). Se observă că, dacă 
Aa, creşte de la Aaa la Axas în cilindru se acumulează de aproape patru 
ori mai mult combustibil (Ejaz =~ 4Eya4). Arderea amestecurilor prefor- 
mate este puternic intensificată, se va înregistra o creștere sensibilă a vite- 
Zei Emazp ȘI a vitezei Paz. În al doilea caz se menţine invariabilă faza Aa, 
(și totodată durata și avansul la declanșarea injecției). Prin modificarea unor 
caracteristici constructive ale sistemului de injecție, în primul rînd prin modi- 
ficarea profilului camei care comandă pistonul-sertar (v. cap. 18) se produc 
două caracteristici distincte de injecție &;r(«), Em (a) (fig. 6.9,5). În peri- 
oada Aa, cînd injecția se produce după caracteristica &r, se acumulează în 
cilindru aproximativ 20%, din doza de combustibil; cînd injecția se produce 
după caracteristica. Ey se acumulează în cilindru aproximativ 75% din 7.. 
Caracteristica Em produce o ardere rapidă cu mult mai intensă, 

Concluzia opusă este: cu cît se acumulează în cilindru mai puțin com- 
bustibil în perioada Aa, — fie prin reducerea lui Agg pentru o caracteristică 
£, dată, fie prin reducerea fracțiunii E; pentru o valoare Au, dată — cu 
atît se reduce intensitatea arderii violente, scade Emarp ŞI Paz 

Dacă se elimină ipoteza că în perioada Aa masa de combustibil m,a suportă 
un grad invariabil de pregătire fizico-chimică, se observă că nu este sufi- 
cient ca masa Mea să fie cît mai mare pentru ca arderea rapidă să fie cît 
mai intensă. În acest caz, se controlează masa de amestec preformat pe altă 
cale şi anume prin factorii care modifică gradul de pregătire fizico-chimică 
a combustibilului acumulat în cilindru, adică prin caracteristicile jetului 
(fineţea, omogenitatea, penetraţia şi unghiul de dispersie a jetului), prin 
numărul de jeturi, prin modul de distribuţie a dozei de combustibil în camera 
de ardere (se distribuie doza 4, în volum sau în peliculă — v. par. 6.4.3) 
prin starea aerului în cilindru, prin ușurința la autoaprindere a combustibi- 


& y, pmi % 
(Bet) 
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lului (cifra cetanică influențează pe de o parte durată Aaa, pe de altă parte, 
gradul: de pregătire chimică a amestecului preformat). îs de, i, 

Dacă se urmăreşte promovarea mecanismului de ardere difuzivă se înjec- 
tează un jet. concentrat într-o zonă a camerei de ardere. În acest caz tre- 
buie să se asigure acum amestecarea treptată a combustibilului cu aerul la 
nivelul picăturii de combustibil (micromixtură) precum și la nivelul camerei 
de ardere (macromixtură). 'urbulența la scara microscopică, și mişcarea diri- 
jată la scara macroscopică sînt factori fundamentali care controlează mix- 
tura. Controlul mixturii combustibilului cu aerul se realizează pe mai multe 
căi: prin gradul de pulverizare: prin repartizarea combustibilului în cilin- 
dru, prin excesul de aer, prin mișcarea aerului. i 


În cazul extrem cînd nu există mișcare dirijată a aerului, macromixtura se obține prin 
mărirea numărului de jeturi și ridicarea, calității pulverizării (sistemul de injecție devine 
complicat și scump) precum și prin mărirea excesului de aer (se supradimensionează, litrajul 
motorului, ceea ce micșorează performanța de.putere litrică), Arderea decurge rapid (se pro- 
movează mecanismul de ardere a amestecurilor preformate), cu presiuni și viteze de creştere 
a presiunii mai ridicate, dar cu randamente înalte. În celălalt caz extrem, cind există o miş- 
care dirijată foarte intensă a aerului, se simplifică sistemul de injecție (un singur jet concentrat, 
presiune de injecție redusă) și se reduce excesul de aer. Arderea decurge lent (a promovează 
mecanismul de ardere difuzivă) cu presiuni și viteze de creștere a presiunii mai mici, cu ran- 
damente reduse, ra 


6.4. INFLUENȚE ASUPRA ARDERII ÎN MAC 


6.4.1.. INFLUENȚELE FACTORILOR DE STARE 


Temperatura şi presiunea. Modificarea regimului de presiuni şi tempera- 
turi se realizează pe căi diferite și anume prin supraalimentare, prin: varia- 
ţia raportului de comprimare, prin vari- 


„dor Si - ația gradului de încălzire a aerului admis. 
Cu în cilindru, prin modificarea momentului 
| i de declanșare a injecției. Experiența ara- 

al tă o dependență importantă a întîrzierii la 

Li declanșarea arderii rapide Aa; față de 
temperâtura. (fig. 6.10, 4) sau presiunea. 

de. la finele procesului de comprimare 

i (fig. 6.10, 5). Dacă se măreşte presiunea 

i de admisiune prin supraalimentare, dia- 

a, | gramele indicate evidențiază nu numai o 
Fra] reducere a înttrzierii Aa, (fig. 6.11) dar 
& P și o creștere a presiunii maxime, o redu- 
Ug ; cere a vitezei de creşterea presiunii, o 
sporire a randamentului indicat. Influența 

îi presiunii și temperaturii la finele pro- 


a y ului de comprimare asupra lui Te 
10 A E] 40 p fielen] cesulu r > 1pre 

b gé se explică prin natura polistadială a auto- 

i : aprinderii şi se evidențiază în general 

Fig. 6.10. Influența parametrilor de stare prin relația (6.2). Cu toate acestea, de la 


de la finele comprimării asupra întirzierii -E z A 
la Deta ein a a o anumită . temperatură T, în sus, Axa 
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rămîne. neschimbat, „aproximativ 
0,5...1,0 ms. Această valoare cri- 
tică .este de. ordinul de mărime al 
timpului necesar. desfășurării proce- 
selor fizice. (pulverizare, vaporizare 
și amestecare). e spa 


Reducerea Au explică scăderea vite- ! 
zei medii de creștere a presiunii, deoarece 
în cilindru se aglomerează! o cantitate mai 
mică de combustibil, iar viteza de degajare 
a căldurii în faza de ardere rapidă nu avan- 
sează. Atingerea unor presiuni maxime supe- 
rioare trebuie interpretată ca fiind efectul Fig. 6.11. Variația unor parametri ai procesului 
ridicării nivelului general de presiune la de ardere pentru un motor supraalimentat. 
începutul injecției. Cele menţionate au 
o deosebită importanță pentru motoarele supraalimentate deoarece prin mărirea 
presiunii de supraalimentare se va obține o funcționare mai liniștită a motorului, dar se va 
ajunge în schimb la solicitări mecanice mari, ceea ce este în măsură să limiteze gradul de 
supraalimentare a motorului. Creșterea randamentului se înțelege dacă se ține seama că doza 
de combustibil pe ciclu s-a menţinut constantă. Astfel, prin mărirea, presiunii Pa a crescut 
coeficientul de dozaj A și s-a redus gradul de ardere incompletă a combustibilului. 
Creşterea, presiunii medii $; se explică prin variația, lui ni 


La pornirea motorului rece, pierderile de căldură sînt atât de mari încît 
temperatura aerului în cilindru’ la finele procesului de comprimare este 
insuficientă pentru a realiza o valoare corespunzătoare a lui sg, iar motorul 
nu poate porni. Dificultăţile 'de ‘pornire se combat prin preîncălzirea: aerului 
aspitat, sau a motorului (v. par. 23.3). 

Mişcarea organizătă a aerului are o contribuție însemnată la amestecarea 
rapidă. și eficientă a aerului cu combustibilul, deci pentru controlul: fazei 
de ardere moderată. Ea este promovată prin arhitectura camerei de ardere 
și se studiază odată cu aceasta (v. par. 6.4.3). La MAC-urile rapide mișcarea 
organizată a aerului este mult mai intensă decît la MAS și are mai multe 
implicații. În primul rînd se intensifică transferul de. căldură de la fluidul 
motor la perete ceea ce amplifică dificultățile pornirii la rece a motorului. În 
al doilea rînd, scade randamentul mecanic pe seama lucrului mecanic cheltuit 
pentru producerea mișcărilor intense. 
Apoi, scade pe seama căldurii trans- 
ferate la perete. p 2 

Calitatea amestecului. Ca și la MAS f 
(v. par. 5.5.1) curbele »,(A) și p,(A) au 
variații independente (fig. 6.12), cu A 
maximele (punctele 7* și 2) plasate 
întotdeauna în domeniul amestecurilor 
sărace, deoarece pentru arderea ames- 
tecurilor neomogene este necesar mai i 
mult aer. La început n, crește repede Wu 
cu A (curba7' —7) apoi, creșterea 
devine asimptotică (curba, k 1 Na fi Fig. 6.12. Dependenţa presiunii i medii şi 
valoarea maximă (punctul 1) Situin-  andamentului de coeficientul de dozaj al 
du-se în domeniul amestecurilor foarte aerului. 
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sărace (1% œ 2,6...3,0). La un MAC se distinge: coeficientul real de dozaj 
economic Až și coeficientul practic de dozaj economic Me Pentru à = A 
se obține nima Dacă A crește în continuare, A > 25, m, scade prin efect 
de temperatură. Spre deosebire de MAS, la MAC reglajul de dozaj pentru 
care n; este maxim nu este accesibil, deoarece coeficientul 1% fiind foarte 
mare, p, scade foarte mult și performanța de putere litrică este compromisă 
sau, altfel spus, la aceeași putere este necesar un litraj foarte mare. Regla- 
jul practic al dozajului economic ^. apare ca o soluție de compromis, punc- 
tul 7 precizîndu-se la. stand, în raport cu concepția de proiectare, suficient 
de departe de A = 1 pentru a obţine o valoare ridicată a randamentului (la 
motoarele cu camere unitare ^s 1,5), dar nu atît de departe încît creşte- 
zile reduse de randament să fie penalizate de creşteri mari ale litrajului, 
determinate de valorile ridicate ale lui à. Pentru A <A, porțiunea 7 —7 
sau 2” — 2, arderea devine incompletă, », scade dar p, crește la început, 
din aceleași motive ca la MAS (pentru dependența p; = m], numitorul 
scade mai repede decît numărătorul). Coeficientul ^p este cu aproximativ 
30% mai mare decît la MAS (Ap = 1,05...1,1) și satisface întotdeauna 
condiția àp > 1. Deși àp este mai mare decît unitatea, totuși, datorită neo- 
mogenității amestecului și caracterului difuziv al arderii, apare o lipsă locală 
accentuată de oxigen, motorul funcționează cu fum gros în gazele de eva- 
cuare, format din carbon liber în suspensie, în camera de ardere se formează 
depozite de carbon, pistonul se supraîncălzește, se arde sau calează, segmen- 
ţii coxează. La aceasta, se adaugă solicitări mecanice mai mari, datorită 
presiunilor maxime ridicate. Aceste anomalii micșorează siguranța în func- 
ționare şi durabilitatea motorului, de aceea, în exploatare nu se utilizează 
niciodată reglajul A = àp. Întrucât fumul intens din gazele de evacuare 
este semnul cel mai caracteristic al arderii indezirabile, de obicei A se micşo- 
rează în raport cu A, pînă la acea valoare la care apare fumul vizibil în 
gazele de evacuare.. Această valoare a lui à se numește coeficientul. de dozaj 
al aerului la limita de fum, se notează cu Arp şi se stabilește experimental. 
Coeficientul Azp îndeplinește întotdeauna condiția: Ap < Arp < Dece 

Aceleași considerente ca și la MAS îl determină pe proiectantul unu: 
MAC să definească cilindreea totală. V, pentru reglajul dozajului de putere 
àp, practic pentru reglajul la limita de fum, care asigură, pentru puterea 
maximă impusă la proiectarea unui motor de autovehicul, un litraj mai 
redus, Performanța actuală este Ap = Azp = 1,24... 1,38. 


6.4.2. INFLUENȚELE FACTORILOR FUNCŢIONALI 


Avansul la injecție. Întrucît arderea se desfășoară în timp, ca și în cazul 
MAS-ului, pentru a preveni deplasarea, ei în destindere, injecția trebuie să 
aibă, loc cu avans față de pm (fig. 6.13, a). Din aceleași motive ca la 
MAS și la MAC există un avans optim la injecție (b) pentru care puterea 
şi economicitatea motorului devin maxime. Odată cu creşterea avansu- 
lui crește Aa, deoarece injecția se produce la un nivel de presiune şi tempe- 
ratură tot mai redus. Acest motiv ca și faptul că arderea se desfășoară, 
într-o proporție tot mai mare înaintea pmi conduc la un mers mai brutal 


(È crește) şi la creşterea presiunii maxime din ciclu Paz (c). 
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Fig. 6.13. Influenţa avansului la declanșarea injecției asupra unor parametri 
caracteristici. 


Regimul termie al motorului. La modificarea regimului termic al moto- 
rului se schimbă gradul de încălzire inițială a aerului și ca urmare întîr- 
zierea Aa. Diagrama indicată pentru temperatura în regim nominal î a 
motorului şi pentru temperatura 0,5 ży arată o creşterea întirzierii Aog 
(fig. 6.14) a vitezei de creștere a presiunii și a presiunii maxime. 

Sarcina. Diagramele indicate arată că la reducerea sarcinii, durata întirzierii 
la declanșarea arderii rapide crește, iar viteza de creștere a presiunii se mărește. 
În figura 6.15 se arată variația unor parametri caracteristici ai procesului 
de ardere cu sarcina. Se observă că temperatura în momentul începerii injec- 
ției T; scade la reducerea sarcinii, ceea ce este rezultatul reducerii regimu- 
lui termic al motorului, deoarece se degajă pe ciclu o cantitate mai mică. 
de căldură. Efectul de temperatură explică creșterea lui Aa, la micşora- 
rea sarcinii. Prin micșorarea dozei de combustibil, A crește pînă la 5...7, 
ceea, ce determină o ardere mai completă a combustibilului cu creșterea ran- 
damentului indicat real n. Sporirea acestuia din urmă are o influență mai 
redusă asupra presiunii, medii indicate decît micșorarea dozei de combusti- 
bil, din care cauză p, scade. Din același motiv scade şi Paz. Întrucît se- 
micșorează doza de combustibil, durata injecţiei Aa, scade, ca urmare arderta. 


Aa [3 


pldoht/cm 2 


340 30 I0 IO 380 afra] is 


Fig. 6.14. Influența regimului ter- 
mic al motorului asupra diagramei 
indicate. 


Fig. 6.15. Influența coeficientului de sar- 
cină asupra. unor parametri ai ciclului. 
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se deplasează mult prea devreme față de pmi, 

din care cauză, pentru a o dispune simetric față 

de pmi, avansul optim la injecție trebuie mic- 
șorat fig. (6.16). 

Turaţia. Sporirea turației determină o creș- 

„tere a regimului termic al motorului, o reducere 

a pierderilor de căldură prin pereţi (crește tempe- 

ratura- T, din momentul declanşării injecției, 

i punctul i) şi o ameliorare sensibilă a- calității 

Fig. 6.16. Dependenţa avansului Pulverizării: În acest fel se acţionează -favorabil 

optim de sarcină. atît asupra componentei chimice a lui ta cît 

și asupra celei fizice. De aceea, întîrzierea la 

autoaprindere t4, se micșorează. (fig. 6.17). Această reducere nu este pro- 

porțională cu turația, de aceea întîrzierea la declanșarea arderii rapide, 

în grade RA (Aa; = 6nra) crește rapid. De aici rezultă că sporirea, turaţiei 

antrenează ọ funcționare mai violență a motorului cu creșterea sensibilă. a- 

lui maz Și deplasează, arderea în destindere. Cele două :neajunsuri se |corec- 

tează parțial prin mărirea avansului la injecție. Soluția este restrictivă deoa- 

rece în acest caz se micșorează. regimul de presiuni și temperaturi aplicat aeru- 

lui în momentul injecţiei, ceea: ce. amplifică chiar pe Aa,. În plus, sohiția 

nici nù este total eficientă, deoarece Aa, crește foarte repede prin: mărirea, 

turaţiei, “astfel încît deplasarea arderii în destindere devine inevitabilă. La 

aceasta se adaugă efectul turației asupra celorlalte. faze ale arderii, Astfel, 


DA Egu x 


la mărirea, turației timpul disponibil pentru formarea amestecului se micșo-: 


rează într-atît încît și durata arderii difuzive crește substanțial, ceea ce 
compromite definitiv randamentul indicat real. De aceea, MAC-urile. au în 
general turații maxime limitate la 2 200. ..2 800 rot/min, iar pentru: unele 
modele de motoare mici pînă la 4 000...5 000 rot/min. Această. servitute 
a MAC-ului —'la care se adaugă sporirea considerabilă a forțelor de iner- 
ţie, din cauza maselor mai mari ale organelor mecanismului motor — limi- 
tează. creșterea puterii. litrice' a motorului prin” intermediul túråției și 
explică eforturile susținute de cer- 
cetare care se face pentru ameliorarea 


Zy [ms] só | ptd procesului de ardere la turații ridicate 
Ea li mp (e paz. 253). 
5h26 ] Păi 
2 6.4.3. INFLUENȚELE 
FACTORILOR 
3-22 


CONSTRUCTIVI 


Raportul de comprimare. O cale 
eficientă de control a duratei: întîr- 
zierii la declanșarea arderii rapide este 
raportul de comprimare. Prin mări- 
rea. lui e se. obţine o creștere a nive- 
lului presiunii și temperaturii. aplicate 


ile 
500 1000 1400 nfrot/min] 


fig, 0.17. “Influența turației asùpra întirzierii 
la declanşarea arderii rapide. 
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Fig. 6.18. Influenţa raportului de comprimare asupra unor parametri caracteristici. 


aerului în momentul injecției, ceea ce reduce sensibil durata Aga (fig. 6.18). 
La mărirea raportului de comprimare e se observă că m, creşte, ceea ce 
trebuie explicat atît prin efectul de temperatură maximă cât și prin efectul 
cinetic. Astfel, la MAC, procesul de ardere nu limitează rapoartele de coni- 
primare ridicate, ceea ce explică valorile mari ale lui e la aceste motoare 
(e = 12...23) precum și masa sporită a motorului, din cauza forțelor de 
Presiune mai mari, care impun sporirea grosimii pereților organelor; rezultă 
totodată o creștere a forțelor de inerție care solicită periculos mai ales lagă- 
rele arborelui cotit. În schimb, la s mare se obține nu numai o valoare 


Superioară a lui ,, dar și motorul funcționează mai liniștit (ua scade iar 
pornirea la rece este ușurată). i 


Dimensiunile cilindrului. La mărirea alezajului, gradul de complexitate a procesului de 
injecție crește deoarece pentru utilizarea completă a aerului periferic este necesar să, crească 


penetrația 'jetului, deci presiunea de injecție, iar pentru distribuția rațională a amestecului 
în camera de ardere se sporește numărul de orificii ale injectorului. 


Caracteristicile injecţiei. Unele caracteristici constructive ale sistemului 
de injecție afectează. sensibil procesul de ardere și eficiența economică prin, 
efectele pe care le exercită asupra procesului de pulverizare. Astfel, mări- 
rea diametrului d, al orificiului de injecție conduce la o pulverizare groso- 
lană și determină o creștere a duratei t (fig. 6.19). De asemenea, se con- 


020 025: 030 dm] 
a s 


Fig. 6.19. influența diametrului orificiului pulverizatorului (a) și a 
caracteristicii de injecție (b) asupra unor parametri ai arderii. 
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i nitare. 
Fig. 6.20, Influenţa unor parametri Tig. 6.21. Camere de ardere uni 


„ai sistemului de injecție asupra con- 
sumului specific de combustibil. 


stată că mărirea vitezei medii W, a pistonului sertar pe i ee 
tie (fig. 6.20, a), micşorarea unghiul conului acului cu sti de (00 7 Ta 
cuirea acului cu stift (v. fig. 18.4) cu un ac cu vîrf ani A c d pai ana 
„cerea consumului specific efectiv de a c, în toată 8 
ie a sarcinii motorului, măsurată prin Pe b 
t Arhitectura camerei de ardere. Camerele de ardere pN me R 
‘pează în două mari clase: 1) Gm a o ; 
injectie directă; 2) camere de ardere împărțite. SE AN 
x 1 ne de ali unitare sînt e zi io ar pai iau 
3, cilindru şi capul pistonului (fig. 6.21). ~O pile se S 
a cilindru dept şi denumirea de cameră cu nt ie n 
După modul de distribuție a rar eat S gonr pipa 
2 e două decenii se poate vorbi de două clase ce < 1 
P de ardere cu; distribuția combustibilului, în aia 
— camere de ardere cu distribuția combustibilului np hea e dad 
În primul caz (soluția tradițională) jetul se injectează în 
motor; contactul combustibilului cu peretele este interzis 


a) cameră de ardere cu capul pistonului să (soluție schematizată) sau 
modelat după forma jetului (fig. 6.21 a, a și 0); , E 

b) aaa de ardere cu compartiment în capul pistonului (fig. san f 
d şi e), denumit pentru simplitate Be al uon age ue 

3 (indicele cp), de volum constant Vep, You 1 
m ea P Ace poe sat care se reazemă 

e capul pistonului și închide cupa), este vana. A 

i ata a deschiderea părţii evazate din capul pistonului cana 
este mare D, = 0,8D, (b); în cazul b (c, d, e) deschiderea e y 
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= (0,28. ..0,7) D. După deschiderea relativă è= D,/D, camerele cupă 
se împart în trei grupe: 

O camere cupă cu deschidere mare, è = 0,5...0,7; 

e camere cupă cu deschidere medie, è = 0,35...0,45; 

e camere cupă cu deschidere mică, è= 0,28...0,35. 

Prima grupă reprezintă soluția tradițională și se utilizează în cazul came- 
relor cu distribuția combustibilului în volum; a doua grupă, reprezintă 
soluția pentru camerele de ardere cu distribuția combustibilului în peliculă ; 
ultima grupă, utilizată la unele motoare de alezaj mediu (D= 120. ..125 mm) 
este puţin răspîndită și insuficient studiată. 

Camere de ardere unitare cu distribuția combustibilului în volum. Camera 
de ardere cu capul pistonului plat reprezintă o soluție simplă dar inadecvată, 
dacă se ţine seama că jetul are o formă conică atît în planul normal pe 
axa cilindrului cît și în planul longitudinal. De aceea, capul pistonului se 
modelează după forma jetului în planul longitudinal, pentru a preveni con- 
tactul cu pereţii (camera de ardere Hesselman, fig. 6.21,5). Injecto- 
rul se montează central și are mai multe orificii, jetul trebuie să aibă o pene- 
trație mare, ceea ce constituie o servitute. În plus, sînt necesare un unghi 
mare de dispersie și o pulverizare fină pentru a asigura micro și macro- 
mixtura. Sistemul de injecție devine complicat, fiind necesară o presiune 
mare de injecție (ip = 500 daN/cm?) și un pulverizator cu multe orificii. 
Din cauza. deschiderii mari, mișcarea. radială practic lipsește, amestecarea 
decurge lent. Camera se foloseşte pentru motoarele de turație redusă 
(n = 1000...1 200 rot/min). La motoarele rapide de autovehicule de- 
zideiatele pentru formarea amestecului fiind mult mai severe s-a găsit 
că o soluție satisfăcătoare este camera cupă, deoarece concentrează fluidul 
motor. în jurul injectorului. La pmi, pistonul se apropie de chiulasă pînă 
la o distanță de 0,6...1 mm; volumul compartimentului din piston ajunge 
pînă la Vep = (0,8...0,85)V. şi asigură o mare apropiere a fluidului motor 
de orificiile pulverizatorului, ceea ce face posibilă reducerea penetraţiei jetu- 
lui și, ca urmare, a presiunii de injecție (f, = 180...250 daN/cm?). 

Camera cupă generează mișcarea radială a fluidului motor (v. par. 4.3.5) 
care se intensifică pe măsura ce 8 scade. Viteza radială maximă se obține 
din relaţia (4.45) cînd dAW,/d8=0, condiţie care se asigură cu aproximație cînd 
se anulează derivata funcției Y = (1 — ò)? è (în rel. 4.45, termenul din paran- 
teză depinde și el de 3, prin lpm: sau %,). Condiţia Y = 0 dă ò = 0,33 prin 
urmare, reducerea lui ò pînă la această valoare intensifică mișcarea radială. 
După unii autori (H. Ricardo, J. Hempson) această mișcare nu este 
esențială; ei consideră că efectul major care rezultă prin reducerea lui è 
este concentrarea fluidului motor în jurul injectorului, ceea ce ușurează 
formarea amestecului la motoarele rapide și permite simplificarea sistemului 
de injecție; nu mai este necesară o penetrație mai mare a jetului și se reduce 
presiunea de injecție (f = 180...250 daN/cm?). Chiar dacă mișcarea radi- 
ală nu este hotărîtoare pentru organizarea macromixturii, ea este generatoare 
de turbulență, ceea ce poate fi important pentru difuzia oxigenului la nive- 
lul picăturii de combustibil. Înregistrarea flăcărilor vizibile pe pelicula foto- 
grafică și determinarea vitezei de propagare a frontului flăcării pe direcția 
radială, la deplasarea pistonului după mi (în absenţa mișcării de rotaţie) 
arată că (fig. 6.22) viteza se amplifică, în cazul camerei cupă, cu circa 15... 
..-40%, ceea ce se datorește probabil atît mișcării centrifuge cît și turbu- 
lenței. 
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Fig. 6.22. Viteza de propagare a flăcării pe direcția radială în camera Hesselman (I) 
și în camera TNIDI(II) : 
7 — în cupă; 2 — deasupra cupei. 


La camerele unitare, amestecarea aerului cu combustibilul în planul nor- 
mal pe axa cilindrului se intensifică prin intermediul mişcării de rotație 
a fluidului motor (v. par. 4.3.4). Se observă că performanțele de economi- 
citate (c,) și lucrul mecanic specific (p,) precum și parametrii procesului de 


ardere ( Pmaz» P Și Ta) depind de raportul de vîrtej Q (fig. 6.23). Se observă 
că există o valoare optimă a raportului de vîrtej Q,» pentru care c, este 
minim Și p, este maxima; reducerea lui Q de la 10 la 5 amplifică pe c, 
cu circa 45% şi reduce pe p, cu circa 35%, ceea ce atrage atenția cît este 
de important să se precizeze corect Qop. Diagramele de presiune ca și varia- 
ţia mărimilor Paz Şİ Pmaz arată că la mărirea lui Q se intensifică arderea 
rapidă. Această realitate se înțelege dacă se ţine seama că odată cu cres- 
terea lui Q se intensifică deplasarea aerului peste jetul de combustibil, 
ceea ce dezvoltă anvelopa de amestec preformat și masa de amestec pre- 
format map cuprinsă de flacăra turbulentă. Valoarea optimă a raportului 
de vîrtej a fost prezisă de raționamentul care a condus la relația(4.43). 
Dacă în (4.43) se substituie n din relația (10.1) (n = 30w/m) se obține 


% 
opt] OO = 360/Aw, z; şi se observă că Qop este invers proporțional cu z;. 
Această dependenţă a fost determinată experimental (fig. 6.24) sub forma 
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Fig. A 6.23. Influența raportului de Fig. 6.24. Corelaţia dintre numărul 
virtej asupra unor parametri carac- de orificii ale pulverizatorului 
teristici. și viteza de rotație a fliidului motor 

pentru două chiulase (7 și 2). 
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x 7 e ze 
lg z; = f(&op) pentru două camere de ardere. În abscisă s-a reprezentat ape 
în procente din &mas produs de o supapă ecranată, în poziţia, corespunzătoare 


(v. fig. 4.24). Dacă se extrapolează rezultatele pentru cazul limită Omi =0 
(eliminarea mișcării de rotație) se obține z; = 18. Ținînd seama că unghiul 
de dispersie al jetului este de aproximativ 20°, rezultă căperformanțele 
optime ale motorului se obțin cînd combustibilul este distribuit pe toată 
suprafața normală a cilindrului (18 -20°= 360°). Evident, soluția nu este 
practic áccesibilă, dar experimentul arată corelația strînsă dintre Qop Și 2. 
O corelație între mișcarea de rotație și caracteristicile injecției, ilustrate de 
diametrul orificiului pulverizatorului dọ şi viteza prin orificiul Wọ, a fost 
exprimată sub forma unui criteriu adimensional do Wa. S-a găsit dependența 
dW ~n», n fiind turația. 

Relația Qp = 360/Aa, z; arată cerințele procesului de injecție. Proiec- 
tantul trebuie să aibă în vedere căile ċare-i permit să atingă un raport 
optim de vîrtej. Dacă nu există o cameră cupă, din relația (4.42) rezultă 
că Ö = öpme Se substituie n cu 30c/m în (2.55) şi apoi se introduce Wu, 
în (4.40). Se obține 


© _ 360 w Tsa COSY COSB. (6.4) 


© 10r pa (D|2)USLua 
Din exemplul numeric 4.7 rezultă că Q = 5,76, ceea ce reprezintă o valoare 
insuficientă, dacă se compară cu valoarea anterioară (fig. 6.23) Qp = 10. 


Camera cupă permite mărirea substanțială a raportului de vîrtej. Presu- 
punînd că fluidul motor este concentrat integral în camera cupă, momentul 


de inerție mecanic, la pmi este Jpmi = Myo *D2]8 = Mpp D?82]8. Din ecuația 


conservării momentului cinetic Gi Dem îi rr Dra rezultă om = Jomi Dome $ 
“8/myp D282. Menţinînd neschimbati toți factorii cu excepția lui 5, rezultă că 
Comat Om: este invers proporţional cu pătratul lui 3, adică, în cupă, miş- 
carea de rotație este mult mai intensă. Dealtfel, în exemplul numeric 4.7 
s-a găsit că pentru 3=—0,45, Qpm crește de la 5,76 la 17, valoare care se apro- 
pie de Q, = 10 (a se avea în vedere că Op, = 10 s-a determinat experi- 
mental cu anemometrul cu fir cald așezat într-o cupă prevăzută în chiu- 
lasă, pentru ca măsurarea să devină posibilă, capul pistonului fiind plan). 
Se ajunge astfel la concluzia că la avantajele camerei cupă menţionată an- 
terior — concentrarea fluidului motor în jurul injectorului și organizarea miș- 
cării radiale — se adaugă un al treilea avantaj, la fel de important sau 
poate mai important ca primele două: intensificarea mișcării de rotație a 
fluidului motor, confirmată (fig. 6.25) de măsurarea directă a vitezelor tan- 
genţiale de rotaţie în compartimentul din piston (Wep) şi în compartimentul 
din cilindru (Wu). Adăugînd la relaţia (6.4) termenul din. (4.42) care ținea 
seama de camera cupă și impunînd condiția ca Q = Q,p = 360/Aa; z; se 
obține condiția care definește performanţele optime ale motorului 


: 1 e Yu coSy cosẹ [ RDI + Vold? (6) 
Aa; z; 103 a Bsa USL in z(D|2)1 + Va) | 


Relaţia, (6.5) arată că există o interdependență, complexă între sistemul de injecție, sistemul 
de admisiune şi camera, de ardere. Proiectantul poate să acționeze asupra numărului de ori- 
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Fig. 6.25. Dependenţa vitezei tan- 
gențiale de mărimea deschiderii 
cupei din piston (Wep — viteza 
tangenţială în cupa pistonului; 


Fig. 6.26. Influenţa distanței mi- 

nime dintre piston și chiulasă 

asupra unor parametri caracte- 
ristici. 


Wica —viteza tangenţială în cilin- 
dru). 


ficii z; şi duratei de injecție Aa,, asupra formei și dimensiunilor traseului de admisiune, care 
decid pe my şi Hsa asupra unghiului secțiune litrică USL, (de reținut influența contradicto- 
rie: reducerea, lui USL,, amplifică direct pe Q dar tinde totodată să-l și micșoreze deoarece 
Îl reduce pe n), asupra razei sg, & unghiurilor y și B, asupra mărimilor Vep și D, La același 
D volumul Ve, se modifică dacă pistonul se apropie mai mult de chiulasă (rel. 10.18). Dacă. 
lpmi Scade, se reduce, consumul specific de combustibil (fig. 6.26) și gradul de fum prin con- 
centrarea, unei mase mai mari de fluid motor în jurul injectorului și intensificarea mișcării de 
rotație. În cele mai multe cazuri lpms nu depășește 1,1 mm, iar la motorul MAN D2658 M nu 
depășește 0,95 mm. Experienţa, arată că reducerea, diametrului cupei impune și reducerea. 
unghiului 6 dintre jeturi (fig. 6.27) pentru a orienta, jetul în adîncimea cupei. Simetria jeturilor și 
mișcării în camera cupă are importanță pentru desfășurarea organizată, a procesului de ames- 
tecare. De aceea, camera, cupă trebuie să fie centrată după axa cilindrului, iar injectorul să fie 
central, orientat după aceeași axă. La, motoarele cu diametru redus, această condiţie nu poate fi 
îndeplinită adeseori din cauza supapelor, a galeriilor din chiulasă etc. În acest caz, injectorul 
se înclină cu '12...20* în raport cu axa cilindrului, se deplasează față de poziția, centrală, 
iar camera cupă se dezaxează (fig. 6.28). Ca urmare, mișcarea radială devine asimetrică, iar 
orificiile injectorului trebuie să fie plasate în plane dife- 
rite pentru utilizarea completă a aerului. 

Se observă că, relația de optimizare (6.5) nu ia în 
considerare înclinarea jeturilor și dezaxarea cupei. Ea. 
nu include și alți factori importanți ca, frecarea, dintre 
fluidul motor și perete, caracteristicile pulverizării, 
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Fig. 6.27. Corelarea unghiului dintre jeturile de combus- Fig. 6.28. Influența excentrici- 
tibil şi deschiderea cupei din piston. tății cupei din piston asupra vitezei 
radiale, măsurată în trei puncte 

distincte, 
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determinate în bună parte de presiunea, 


de injecție. Relaţia (6.5) reprezintă ~ y acu 30 awo 

o interdependență simplificată, din So Tan T N o 
cauza ipotezelor admise. De aceea, Za = sl bca 
corelaţia optimă intre sistemul de injec- 3 5 = b = vy 
ție, sistemul de admisiune și camera pa% e a È 60) Pa 
de ardere se definitivează numai pe E] an DE cc 
cale experimentală, printr-o activitate 80 1200 1600 n 200 T250 1600 
laborioasă de lungă durată (uneori n krot/min] 


2...3 ani) pe care o denumim punerea Fig, 6.29. Influenţa turației asupra unor parametri 
la punct a procedeului de ardere. Se caracteristici. 


pretinde inginerului proiectant şi in- 

ginerului cercetător o mare iscusință pentru a găsi soluția optimă cu un volum minim 
de activitate experimentală, care se desfășoară după principiul încearcă și corectează. 
Este de preferat ca lucrările să se desfășoare pe direcții independente: 1) se aleg inițial 
dimensiunile unei camere cupă și se modifică parametrii injecției — număr de orificii, 
direcția jetului, durata injecției, presiunea, de injecție etc. și parametrii sistemului de admi- 
siune, pînă la realizarea unor performanțe optime; 2) se definesc inițial parametrii sistemu- 
lui de injecție și se modifică parametrii constructivi ai camerei de ardere — dimensiunile și 
forma camerei cupă, raportul de comprimare etc; 3) se corelează soluțiile optime, găsite 
independent. 


La camerele unitare cu distribuţia combustibilului în volum, procesul de ar- 
dere prezintă o dependenţă puternică de turație. Creşterea, întîrzierii la declanşa- 
rea, arderii rapide pînă la valori comparabile cu durata injecției promovează 


arderea rapidă, cu creșterea lui mar Și $ (fig. 6.29), cu sporirea. solici- 
tărilor de șoc în mecanismul motor, cu funcționarea violentă, a motorului. 
Se observă că mişcarea, de rotaţie a fluidului motor micșorează nivelul gene- 


ral al lui Paz Și $, dar nu reduce dependența procesului de ardere de turație. 
Dealtfel, relația (6.5) nu include turația, ceea ce înseamnă că prin mărirea 
acesteia, Q rămîne invariabil și nu se poate ameliora procesul de formare 
a amestecului. Mult mai important rămîne însă faptul că Aa, crește repede 
cu turaţia. Cu aceste camere, motoarele de autovehicule nu pot depăși 
2 500...2 800 rot/min. Motoarele mici, industriale, cu alezaje în jurul a 
90 mm au atins turații de 3000...3 500 rot/min, prin mărirea volumului 
camerei cupă. 


Un experiment deosebit [8] a reușit să aducă la turaţia de 5 500 rot/min un motor 
experimental de cilindree mică (Vs = 150 cm?, D = 63,5 mm;. S = 47,6 mm, e = 16,5, 
cu 4 supape — două de admisiune, două de evacuare). Camera unitară (fig. 6.30, a) cu un 
compartiment în piston (3 = 0,63) era echipată cu un injector central cu opt orificii (dọ = 
= 0,12 mm), care funcţiona cu p; = 175 daN/em?. La stand s-a atins pentru prima dată: 
n = 5 500 rot/min, App = 1,26, p; = 11 daN/em?, c,==224 g/kWh = 165 gt/CPh. Elementele 
distinctive față de motoarele de serie — V mic și z; mare— fiind insuficiente pentru a justi- 
fica performanțele atinse, s-a presupus că procedeul de ardere se caracterizează prin clemente 
noi. Astfel, s-a considerat ca particularitate a procedeului de ardere, impactul jetului de com- 
bustibil cu peretele cupei în urma căruia, picăturile se redistribuie la periferia cupei în sens 
tangențial (L,) și radial (1), în absența mișcării de rotaţie (fig. 6.30, b). 

Pe baza modelului de ardere s-a stabilit că la 5 300 rot/min, impactul s-a produs cu o 
viteză de 15 m/s, că 70%, din doza, de combustibil a participat la impact și că distanța, radi- 
ală L, pe care s-a redistribuit combustibilul ricoșat este de 10 mm. Motorul a funcționat 
cu vn App foarte mic. Arderea se declanșează practic în pmi la un B = 40°RA și o durată 


a injscției Aa, 30RA. Întrucît Aa; <Aag, motorul funcționează brutal (6 = 22...25 daN/cm? 
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Fig. 6.30. Modelul redistribuirii combustibilului prin 
impact (a și b) și variația presiunii și vitezei de ardere 
(c) la un motor cu cameră unitară de turație înaltă. 


de carbon. Distribuţia combustibilului 


| A 
O pmi 3U 3O IW W0  a[RA] 


“RA),: iar pmag= 100...115 daN/om2 


` (fig. 6.30, c) cu o viteză mâximă de 


degajare a` căldurii ' foarte - mare; 
maz = 0,2 faţă de 0,05...V,09 la 
motoarele de serie. Controlul arderii 
Prin procedeul bazat pe  iinpactul 
jet-perete rămîne o problemă funda- 
mentală de cercetare. 

Camere de ardere umitare 
cu distribuția combustibilului 
în peliculă. Procedeul de ardere 
cu distribuția combustibilului 
în peliculă, cunoscut în lite- 
ratură sub numele de procedeul 
M (J. S. Meurer) a fost 
propus în jurul anilor ’50. 
Dezvoltat ulterior, independent 
de MAN și ȚNIDI el este de 
mai mulți ani în fabricaţia de 
serie. În România, motorul 
care echipează autocamioanele 
DAC și ROMAN încorporează 
procedeul de ardere M. 

S-a arătat că de-a lungul 
anilor s-a aplicat regula de a 
preveni impactul dintre com- 
bustibil şi perete (se are în 
vedere peretele rece al cilin- 
drului) din cauza oxidării lente, 
necontrolate a combustibilului, 
cracării și formării depozitelor 


în peliculă reprezintă o soluție 


opusă. soluției tradiționale. Ea s-a aplicat la camerele unitare cu un co = 
timent în capul pistonului, combustibilul fiind injectat pe Pae e pi 
al camerei cupă. Procedeul de ardere M folosește o cameră sferică în 
piston (fig. 6.31, a) cu o deschidere medie 3— 0,383 cu e= 16, cu un 
injector cu un Singur orificiu (deosebire fundamentală față de camera, 
tradiţională echipată cu un injector cu mai multe orificii), care injectează 
95% din doza de combustibil pe peretele camerei cupă; 5% din doză se injec- 


Fig. 6.31. Camere de ardere cu distribuţia combustibilului în 
peliculă : 
a — camera Meurer; b — camera ȚNIDI. 
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tează în centrul camerei și servește pentru autoaprindere, care are loc potri- 
vit mecanismelor uzuale. Camera de ardere ŢNIDI (fig. 6.31,b) are deschi- 
derea 3 = 0,32...0,37, este în formă de A, funcționează cu e = 15, este 
echipată cu un injector cu mai multe orificii (z; = 4...9, în funcție de alezaj), 


` care injectează 40% din doza de combustibil pe peretele lateral al camerei 


cupă. 
e fundamentală a procedeului de ardere cu distribuția combusti- 
bilului în peliculă este de a elimina producerea amestecurilor preformate 
în perioada Aa, şi arderea lor violentă prin accelerarea fizică (turbulență) 
și chimică (succesiuni de autoaprindere) a flăcării. În acest scop, pelicula 
de combustibil se încălzește în contact cu peretele cald, se vaporizează trep- 
tat la suprafață și se amestecă progresiv, cu aerul din camera cupă. Obiec- 
ţia tradițională privind contactul combustibilului cu peretele rece este nejus- 
tificată aici, capul pistonului avînd o temperatură superioară temperaturii 
cilindrului. Temperatura peretelui 4, joacă un rol hotărîtor asupra proce- 
sului de vaporizare și amestecare, de aceea ea este controlată prin echili- 
brul termic al pistonului. Cu o tehnică specială s-a reușit să se fotografieze 
pelicula de combustibil de pe perete. S-a dovedit că pelicula (fig. 6.32, a) 
este formată din picături de combustibil (b şi c), grosimea stratului ajun- 
gînd pînă la 200 um. Pînă la temperatura 4, = 300...320*C, picăturile 
de combustibil se menţin pe perete prin efect de adeziune; la temperatura 
t, = 320,..400*C picăturile de combustibil mai mari (4„=40...120 um) 
vin în contact numai parțial cu pere- 
tele; pentru ż, > 400*C, picăturile 
sînt izolate de perete de un strat de 
vapori. Viteza de vaporizare depinde 
de temperatura peretelui. Se observă 
(fig. 6.32, d) că timpul minim de va- 
porizare (viteza maximă) se atinge 
pentru t = 250... 320%. La tem- 
peraturi mai mici picăturile se încălzesc 
lent; la temperaturi mai mari, picătu- 
rile nu mai vin în contact cu peretele 
și sînt deplasate de curentul de aer în 
zona centrală a camerei, unde ard 
prin mecanismul difuziv. 

Un rol deosebit îl are mişcarea mj} 4 
fluidului motor în camera cupă. fatru. n 


cît la procedeul M, injectorul are un Zi a da2=100 „um 
zi epica PS eee x 0 
singur orificiu, injecția este locală. 
Combustibilul este întins pe întreaga Li 70 
suprafață a camerei cupă de fluidul 7, 
motor în mișcare de rotație (fig. 6.33) 
și în mișcare radială. Jetul se injec- 1055 
tează în sensul mişcării de rotație. $ 
2445 


b G 


Fără mişcarea de rotație generată 

în admisiune motorul nu funcționează; $ A 
mișcarea radială este intensă datorită 150 200 250 30 359 403 ȘI ao 
deschiderii mici a cupei. Este de re- EI 

marcat faptul că deplasarea particu- Fig. 6.32. Structura peliculei de combustibil 
lelor pe perete 'este frînată de acțiunea 2° Pe Peretele camerei de ardere (a, b, c) 


A Eee taie) și influența temperaturii peretelui asupra 
acestuia, ceea ce amplifică viteza rela- duratei de vaporizare (d). 
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Fig. 6.34. Influența procedeului de ardere M asupra unor parametri caracteristici. 


tivă W, dintre peliculă și fluidul motor. Comparînd viteza W, cu viteza relativă 
W, dintre jetul de combustibil și fluidul motor la o cameră tradițională 
se observă (fig. 6.34, a) că după perioada ta, W, > Wa ceea ce arată că ames- 
tecarea va decurge mai repede, mai ales în perioada arderii difuzive. Vaporii 
de combustibil de la suprafața peliculei se angajează într-un proces polista- 
dial de oxidare lentă și uniformă, cu formarea de flăcări reci în stratul limită, 
în care se realizează dozaje foarte bogate. Dezvoltarea celorlalte stadii are 
loc în faza omogenă gazoasă prin difuzia produșilor din primul stadiu spre 
centrul camerei de ardere. Mișcarea de vîrtej ușurează difuzia produșilor 
calzi spre centrul camerei, iar oxigenul rece, cu densitate mai mare, trece la 
periferia camerei, spală continuu suprafața peliculei de combustibil și ali- 
mentează reacţiile de oxidare, de la suprafața ei. Controlul vitezei de for- 
mare a amestecului se asigură prin modificarea vitezei de deplasare a curen- 
ților și a temperaturii pistonului. Arderea se caracterizează printr-o viteză 


redusă de creştere a presiunii (b = 2,5...4 daN/em? RA), prin presiuni 
maxime, moderate (Pmaz= 55...56 daN/cm?) (fig. 6.34,b); se obțin pre- 
siuni medii efective mari (b, = 8,5 daN/cm2), deoarece datorită condițiilor 
favorabile de formäre a amestecului se reduce excesul de aer (Ap = 1,3); 
C, realizează vălori moderate; se reduce sensibil nivelul fumului din gazele 
de evacuare (fig. 6:34, c). Procedeul M creează încă dificultăți la pornirea 
motorului rece, cînd camera cupă are temperatura mediului ambiant. 

Camerele de ardere MAN se utilizează în prezent pentru motoare cu ale- 
zaje de 120...125 mm. Camera ŢNIDI se utilizează pentru motoare cu ale- 
zaje de 70...230 mm și n = 750...4200 rot/min; diversitatea de valori 
a fost posibilă, probabil, prin injecția numai parțială a dozei de combustibil 
pe perete. Cîteva performanţe ale unor camere unitare pentru motoare de 
autovehicule sînt arătate în tabela 6.1. 


Preinjeeţia de combustibil. Se înțelege prin preinjecție, o injecție prealabilă, de combus- 
tibil (aproximativ 10...30% din doza de combustibil), care se produce înaintea injecției 
normale (spre finele cursei de comprimare) denumită injecție principală. Prin preinjecție se urmă- 
sește modificarea stării termice sau chimice a fluidului motor înaintea, declanșării injecției 
principale. Astfel, se asigură condiții pentru intensificarea reacțiilor chimice în perioada, Ta, 
pentru fracțiunea, principală, (70. ..90%) din doza de combustibil injectată în apropierea pmi. 
Prin preinjecție se obține reducerea pînă la anulare a lui Aag ceea ce permite să se elimine, 
parţial sau integral, servituțile MAC-ului cu cameră unitară: funcționare violentă, cu zgomote 
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Tabela 6.7 
Parametri caracteristici ai unor camere de ardere unitare 


Fi 5 
Motorul Camera de $ F $ gë 3 zj 
= | V SA 
ză i g < Ea) | 
ROLLS-ROYS 2 
Z 7 152 
CGNFL 102 A AA o 2100 |7,42| 240 0,565 4 
LEILAND 114 
A 800-5C EA 5 2600 | 6,55 | 244 0,659 5 
7 114 
INTERNATIONAL 7087 TaS 2 600 8,83 — 0,549 4 
DEIMLER-BENZ | FA 140 
UM-360 ar | as 2500 | 7,02 | 227 0,565 4 
DEUTZ 125 
crea -y | 2650 |655 245 0,375 2 
= 4200 | — | 229 0,32 
33 
NIDI (22722003 iz: 
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şi trepidații, turație maximă limitată, fum în gazele de evacuare, sensibilitate mare la cali- 
tatea combustibilului, pornire dificilă. 


Injecţia pilot. Principiul metodei constă în reducerea cantității de combustibil injectată. 
în cilindru în perioada întîrzierii la, declanșarea arderii rapide. Metoda a primit denumirea 
de injecție pilot și constă în injectarea combustibilului în două etape: în prima etapă se injec- 
tează în cilindru o fracțiune mică din doza de combustibil (un pilot de combustibil), astfel 
încît după autoaprinderea ei să nu apară posibilitatea, creșterii violente de presiune — în 
cilindru nu se aglomerează combustibil în perioada Agg; în a doua etapă se injectează restul 
dozei. Durata, întîrzierii la autoaprindere a fracțiunii principale din doza de combustibil este 
substanțial redusă, deoarece prin arderea, pilotului se creează condiții de presiune și tem- 
peratură favorabile. Comparind legea de variație a presiunii (fig. 6.35, a) în cazul injecției 
normale (IN) şi a injecţiei pilot (7P) se observă, că în al doilea caz presiunea, crește lent 
și atinge valori maxime mai reduse. 
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Fig. 6.35. Influența inj ecției pilot asupra 
diagramei indicate : 1 — preinjecție; 2 — 
— injecție principală. 


Procedeul fumigăriise bazează îndeosebi pe 
cinetica reacțiilor chimice. Astfel, era cunoscut mai 
de mult că pentru ușurareâ pornirii MAC-ului se pot 
utiliza cantități mici de eter C4HagO, injectate 
în conducta de admisiune. Eterul fiind foarte 
volatil, se vaporizează în cursa de comprimare și 
suportă un proces de preoxidare lentă, cu for- 
marea, de flacără, rece. Ca, urmare, jetul de com- 
bustibil injectat Ja finele cursei de comprimare 
este așteptat de elemente reactive. Adăugînd la 
aceasta o încălzire suplimentară a aerului prin 
efectul termic care însoțește flacăra rece, rezultă 
că autoaprinderea este mult vşurată. în ultimii 
ani, principiul metodei a fost aplicat și la 
funcționarea motorului în regim nominal. Astfel, 
procedeul american de  „fumigare” constă în 
pulverizarea unei fracțiuni reduse din doză în 
conducta de admisiune. Experiența arată că pe 
această cale se obține o creștere suplimentară de 
presiune față de cea rezultată din procesul de 


comprimare, ceea, ce ilustrează dezvoltarea unui proces de preoxidare inițială. Ca urmare, 
apar în cilindru produși intermediari de oxidare, capabili să acționeze ca acceleratori. Pe 


această cale s-a reușit să se obțină o red: 


ucere a lui Ady pînă la anulare, iar funcționarea 


brutală a motorului să fie sensibil ameliorată. Unele încercări au arătat că, pe această cale, 


devine posibilă, și utilizarea unei game variate de combustibili, ceea ce conferă MAC-ului 


un caracter policarburant. 


Procedeul Vigom modifică și el starea chimică a fluidului motor înaintea in jecției prin- 
cipale. Procedeul constă din o preinjecție de combustibil în gazele reziduale fierbinți din 


cilindru, la începutul cursei de admisiune 


(10...40RA după pmi). În contact cu gazele rezi- 


Aa da ae Fe i i 
duale fierbinți, combustibilul suferă transformări chimice asemănătoare cu acelea, menționate 
la procedeul „fumigării”. Elementele active care se formează acționează catalitic asupra jetu- 


lui principal. 


Oricare din procedeele amintite, deşi exercită o influență pozitivă şi asupra economiei 
de combustibil, nu a găsit aplicaţie în producţia, de serie, deoarece pretinde o dublă injecție, 
fie cu două pompe și două injectoare (soluție scumpă), fie cu un injector normal al cărui 


ac se ridică de două ori succesiv de pe 
sediu (uzura, rapidă a injectorului). 


2) Camerele de ardere împăr- 
jite sînt constituite din două 
compartimente: compartimentul 
de volum constant (CVC) sau 
compartimentul separat (CS), 
plasat în chiulasă, (fig. 6.36, a) sau 
în blocul de cilindri (0) şi compar- 
timentul de volum variabil 
(CVV ) limitat de chiulasă, pis- 
ton, cilindru. Cele două com- 
partimente comunică între ele 
prin unul sau mai multe canale. 
Combustibilul se injectează în 
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Fig. 6.36. Influenţa avansului la declanşarea injec- 
ţiei asupra unor parametri caracteristici. 


CS, unde se consumă și  întîrzierea la autoaprindere. Ca urmare 
flacăra apare inițial în camera separată și cuprinde o parte din ames- 
tecul. aer-combustibil. Prin arderea unei fracțiuni din doza de com- 
bustibil în CS, cu creșterea corespunzătoare de presiune se produce o dife 
rență mare de presiune între cele două compartimente (Abes = Pes — a 
=3...30 daN/cm?) care deplasează fluidul motor din CS în CVV cu viteze 
superioare (150...300 m/s). Jeturile de fluid motor care trec prin canalul 
de legătură sînt bogate în combustibil (în unele cazuri, în canalul de legă- 
tură, à < 1) care, datorită mișcărilor intense și organizate, găsește în i 
dru „aerul necesar. Arderea inițiată în CS continuă în cilindru. Camerele 
împărțite se deosebesc de camerele unitare prin modalitatea de zenere a 
mișcării fluidului motor și prin intensitatea acesteia. În primul caz, mişca- 
rea fluidului motor se produce, parțial sau integral, prin arderea unei el 
ymi din doza de combustibil în CS; în al doilea caz, mișcarea este gene- 
ml a deplasarea pistonului (în cursele de admisiune, comprimare, destin- 
ere) n empale cazuri ea se include în pierderile prin rezistențe proprii ale 
or ui (pierderi prin frecare), micșorează randamentul mecanic, deci şi 
rani amentul efectiv. În cazul camerelor împărțite pierderile gazodinamice 

sînt incomparabil mai mari, date fiind vitezele superioare de curgere 
i Principial, camerele împărțite realizează două mari avantaje și anume: 
cae arderea violentă la compartimentul separat; generează o mișcare 
ră Ai elegii sa mare energie. Prin declanșarea arderii în compartimen- 
(fe. 636 a e rae rapidă de presiune și presiunea maximă ridicată 
EA se transmit direct asupra pistonului. Mişcarea intensă a 
lui motor grăbeşte amestecarea și promovează, în cilindru, arderea difu- 


pi P Și maz în cilindru ating valori moderate. Se elimină astfel dezavan- 
a] esențial al camerelor unitare: funcționare violentă, cu trepidaţii și zgo- 
e, cu solicitări mecanice mari. Încălzirea intensă a fluidului motor uneori 
Doe e ti în CS reduce întîrzierea la autoaprindere iar mișcarea. 
Hi ridicat uidului motor reduce durata efectivă, de amestecare, chiar la tura- 
[teo Astfel, camerele împărțite permit MAC-ului să atingă turații 
e ile cu ale MAS-ului, fapt pentru care au trecut în producția de 
e pentru motoarele diesel cu n > 4 000 rot/min. 

Serul de ardere împărhită cu compartiment separai de preardere (CSP), 
pici par eseori prescurtat cameră separată de preardere și în cele ce urmează 

(de ardere) CSP, are compartimentul separat 7 (fig. 6.37) așezat 


Fig. 6.37. Camere separate de preardere. 
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central (a) saulateral (b). Partea inferioară 
reprezintă o piesă independentă 2, în care 
sînt practicate orificiile sau canalele de 
legătură în (număr de cel mult opt) și care 
ajunge la temperaturi ridicate (600. . . 800°C) 
în timpul funcționării (inserţie caldă în CS). 
Compartimentul separat are ca element ca- 
racteristic secțiunea redusă de trecere a 
canalului (sau canalelor) de legătură (dia- 
metrul orificiului dọ = 3...10 mm). Aria 
secțiunii de trecere A, raportată la aria 
secțiunii transversale a cilindrului Ap (Ap = 


3I A 1 = 7:D2|4) este Ao/An=0,2. . . 1,0%. Volumul 
a5 peee mai compartimentului separat V,, reprezintă mai 
S 3 20 2 puţin de 50% din volumul minim al ca- 
Sp azotat merei de ardere V, (Va, = 0,25...04 V). 
TS. Compartimentul separat are sarcina de a 


4 5 ç 7 produce un efect de pulverizare și dispersie 
J Njen - în cilindru, ceea ce se obține sub acțiunea 
c g ; ; A > 
diferenței de presiune Ag,,, produsă de com- 
Fig. 6.38. Influența direcției curen-  bustibilul care arde în CS. Combustibilul 
tului de fluid motor la intrarea în CS care nu reacționează chimic (se injectează 
aa, cona raului sr lo rocii întreaga doză M, în CS care conține numai 
o parte din aer) și gazele fierbinți, trec cu mare 
viteză prin orificiile înguste, se produce o a doua pulverizare a combusti- 
bilului (prima pulverizare este produsă de injector), împrejurare care permite 
utilizarea. unui injector cu un singur orificiu, cu pulverizare inițială grosieră. 
Presiunea, de injecție redusă (Pg = 100... 150 daN/cm?) și pulverizatorul cu 
un singur orificiu simplifică fabricaţia sistemului de injecție și micșorează 
costul. Pe periferia jetului în CS, se formează nucleul de flacără în urma 
unui proces polistadial de aprindere. Cînd presiunea începe să crească în 
compartimentul separat picăturile de combustibil trebuie să fie în apro- 
pierea. orificiilor de legătură dintre CS și CVV pentru a fi expulzate în 
cilindru; altfel, după autoaprindere, picăturile sînt proiectate pe peretele 
compartimentului separat, opus orificiilor de legătură, sau, pe peretele late- 
ral al compartimentului, ceea ce împiedică trecerea lor ulterioară în CVV și 
amestecarea lor cu aerul. Astfel, chiar cerințele funcționale ale camerei CSP 
pretind un jet compact, cu penetrație mare, determinată în așa fel ca în 
erioada. ta fracțiunea principală din doza M, să fie în dreptul orificiilor. 
n procesul de comprimare o parte din fluidul motor este deplasată în CS. 
Cercetări recente, efectuate prin cinematografiere rapidă au arătat că dacă 
se orientează curentul de fluid motor și jetul de combustibil pe aceeași 
direcție (fig. 6.38, 4) curentul de fluid motor întoarce picăturile de com- 
bustibil spre injector. După aprindere, flacăra se dezvoltă în CS, iar ames- 
tecul, expulzat în cilindru, este de la început foarte sărac, deoarece în zona 
orificiului de legătură se găsește puțin combustibil. Amestecul din CS fiind 
foarte bogat arde incomplet, iar gazele evacuate conțin o cantitate însemnată 
de fum. Dacă se orientează curentul de aer sub un anumit unghi față de 
jetul de combustibil (b), efectul precedent este eliminat și se produce în 
plus antrenarea picăturilor de combustibil din zona injectorului în zona 
orificiilor de legătură. Consumul specific de combustibil scade cu aproxi- 
mativ 10% în tot domeniul de sarcini (c). 
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Corelarea presiunii din CS (Ass 
cu presiunea din CVV (5) este 
hotărîtoare pentru performanțele 
motorului. În acest scop se ac- 
ționează asupra avansului la 
injecție. Dacă avansul este mare 
și autoaprinderea are loc înainte 
de pmi presiunea p,, scade repede, 
iar presiunea în cilindru crește, 
astfel încît, din momentul a, că- 
derea de presiune se inversează 
(fig. 6.39), și împiedică trecerea 
gazelor de ardere cu combustibil 
nears, din CS în cilindru. Ulterior 
(după punctul b) din cauza depla- 
sării pistonului, presiunea p scade 
repede și diferența de presiune 

es — É devine din nou pozitivă. = 7 E Tpi 
PA a amestecului T CS AQ ph E ati 90 000 a 
nu mai este eficientă deoarece Fig. 6.39. Influența avansului la declanșarea injec- 
arderea se dezvoltă în destindere. tiei asupra presiunii din CVV şi CS. 

Dacă avansul este mai mic (b) 

perioada a — b se micșorează, iar curgerea are loc aproape continuu, într-un 
singur sens. Arderea durează mai puţin, iar eficiența, procesului crește. 


pilde) 
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În cursa de comprimare, Între cele două compartimente ale camerei CSP există o dife- 
rență relativ mare de presiune din cauza ariei reduse a orificiilor de trecere (pierderi gazo- 
dinamice). Viteza de curgere din CVV și CS este foarte mare. De exemplu, în ipoteza simpli- 
ficatorie că fluidul motor este incompresibil, viteza de curgere prin orificii Wọ se determină 
din ecuația continuității Wo4o = W pAp ; pentru o=4o/áp = 0,01, Wo estede 100 ori mai 
mare decît Wp. Trecerea fluidului motor în CS, în cursa de comprimare nu este o cerință 
a procedeului de ardere, dar ea nu se poate elimina; ea este chiar dezavantajoasă pentru 
că reprezintă un consumator relativ mare de energie. Energia cinetică elementară, E & 
fluidului motor care trece cu viteza, W, prin orificiile CS este dE pg = 0,5 W dm: Masa 
elementară de fluid motor dm. care ajunge în compartimentul separat se stabileşte ai baza 
ecuației de debit dmes=AoWoPes dT (Pos este densitatea fluidului motor în CS, iar 7 — timpul). 
Se consideră că fluidul motor este comprimat adiabat în cursa de comprimare, de la presiu- 
nea pa (finele cursei de admisiune) la presiunea Pes» astfel că pes =Pa (Peslba IE. Știind că da = 
= 6 ndr se obține Cao vata 


AE pmlJ] = pa (40/120) (Poslba JE W3 da. (6.6) 

i Se compară energia consumată pentru mişcarea fluidului motor cu lucrul mecanic spe- 

cific consumat pentru învingerea rezistențelor proprii (brp). În acest scop se integrează rela- 

ţia (6.6) de la a = 180° (pme) pînă la « curent și se raportează energia cinetică la cilindree. 

Se obține Abes =E pml V s [J/m = 105 daNjcm?]. Se observă că nVs=n-S -4p=304pWp iar 
Aol” Vg = 430 Wp4p = 0/30 Wp : 


daN is p 2% 
Ap E e aa 11 W3 da. 
= | cm? ] 360 Wplo | alto nE "9 


Dacă se presupune, pentru simplitate, că W=W pls se observă că Abes creşte 


proporțional cu W2, și (4 plá)”. Dependenţa lui Ape, de turație este arătată în figura 6.40; 
se arată de asemenea, Prp Pentru camera unitară şi pentru camera CSP. Cu valorile definite 
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Fig. 6.40. Compararea pierderilor prin frecare (Apcs) cu pierderile prin rezistențe 
proprii (Prp) : 


a — cameră unitară ; b şi c — camere separate cu secțiuni diferite ale orificiului canalului, 


în punctul 1 rezultă Ape] (Prp— Apes) = 0,43, adică, energia. consumată Ey reprezintă 43% 
din lucrul mecanic specific pp. Ca urmare, se înregistrează o reducere de putere a motorului 
cu AP, = 1...4%. 


Așezarea, laterală a compartimentului separat este avantajoasă deoarece 
eliberează chiulasa în vederea plasării unor supape cu talere de diametru 
sporit. 

Așezarea centrală a compartimentului separat, permite reducerea volu- 
mului Ve cu 20...30%, deoarece jeturile de gaze fierbinţi au de parcurs 
un spaţiu mai mic. Astfel, se micșorează și energia cinetică Ey în compri- 
mare, pierderile gazodinamice sînt mai mici, consumul specific c, este întot- 
deauna mai mic. 


Mișcarea, intensă din compartimentul separat are și o altă consecință: intensifică pier- 
derile de căldură de la fluidul motor la perete. Căldura transferată este proporțională cu aria 
de contact care depinde de forma, camerei de ardere (tab. 6.2). O cameră sferică are aria 
A, de contact gaz-perete, cea, mai mică; camera unitară cu cupă în piston și camera împăr- 
țită au o arie de contact A, de trei ori mai mare. Transferul de căldură este mai intens 
la suprafețele răcite direct. Cu excepția, capului pistonului, celelalte suprafețe de contact 
cu fluidul motor sînt udate de fluidul de răcire. De aceea, se alege un al doilea parametru 
de comparaţie; raportul dintre aria suprafeței răcite direct A, și aria suprafeței totale a came- 
zei de ardere A, Se observă că la camera, împărțită acest raport este cu 50% mai mare 
decît la camera unitară cu cupă în piston. Pierderile mari de căldură la camera împărțită 
amplificate și de mișcarea mai intensă a fluidului motor, reduc randamentul indicat, precum 
şi presiunea și temperatura fluidului motor în momentul declanșării injecției, ceea ce creează 
mari dificultăți la pornirea, motorului rece. 


Camera unitară şi camera CSP se află la două extremităţi. De-a lungul 
anilor, dar mai ales în ultimele două decenii, s-au elaborat mai multe tipuri 
de camere de ardere cu proprietăţi intermediare. 

Camera de ardere împărțită cu compartiment separat de vârtej (CSV) este 
o soluţie intermediară între camera unitară şi camera CSP. A fost propusă 
pentru prima dată de H. Ricardo (1929) și dezvoltată ulterior (pînă 
în zilele noastre) fiind cunoscută sub numele de C o m et. În literatură este 
denumită prescurtat cameră separată de vîrtej, dar, în cele ce urmează i se 
va spune cameră (de ardere) CSV. 

Compartimentul separat 7 (fig. 6.41), de formă sferică sau cilindrică, 
este practicat în chiulasă și așezat lateral față de axa cilindrului, pentru a 
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“Tabela 6.2 
Influenţa formei camerei de ardere asupra ariei suprafeței de răcire 
Forma camerei de ardere 422) | i aia 7 a = 
% 


82,1 — 5 


PARAI 199,8 113,2 56,5 

i ; 

PEE Nae 206,3 

Flag 89,9 43,5 
zi! 


= a ZZZI H y i 
R IA 2356 80,9 38,5 
UP > SS DI pu 


30cm? 
40cm? , 
234 144 61 
La r 


oferi spaţiul necesar montării unor supape cu talere de diametru sporit. 
Partea inferioară a compartimentului separat reprezintă o piesă detaşabilă 
2, care conţine un singur canal de legătură, de secțiune relativ mare (do = 
= 15...20 mm), tangent la compartimentul separat. În cursa de compri- 


Fig. 6.41. Camere separate de virtej. 
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mare, fluidul motor este deplasat de piston prin canal în compartimentul 


separat, unde se organizează o mișcare de vîrtej, de viteză unghiulară ©. 
Spre deosebire de mișcarea, din compartimentul separat al camerei CSP, 
care nu este utilă sub aspect funcțional, mișcarea creată în cursa de com- 
primare în compartimentul separat al camerei CSV este hotăritoare pentru 
formarea amestecului, fiind o mișcare dirijată cu un grad avansat de ordine. 
Volumul Ve, în ultimul caz este cu mult mai mare (V, = 0,5...0,8 V,) 
pentru a intensifica, mișcarea, de vârtej. Sub aspect funcțional, intensitatea 
mișcării de vârtej trebuie să îndeplinească o condiție similară ca aceea defi- 


nită pentru mișcarea de rotație din camera unitară. Astfel, se urmărește . 


ca fluidul motor în mișcarea de vîrtej să traverseze jetul de combustibil 
în întregime, după o rotație completă. Dacă Aa, este durata injecției în “RA 
(Aa; = 6nr,) şi e = zn/30 (v. rel. 10.1) atunci 7, [s] = (1/180) -(Ac,/o). 
Durata unei rotații complete a vîrtejului este [5] = (7/180) -(360/). Condi- 
ţia funcțională este +, = t, sau 360/ = Aa,]o. Se ajunge la aceeași noţi- 
une de raport optim de vârtej Q, = Bo = 360/Aa,. ă a injec- 
tiei de 18RA, Aa a 360/18 — gpt ol 0/Aa. La o durată a injec 

Pentru a reduce pierderile gazodinamice la trecerea. gazelor prin canal, 
precum și pierderile de căldură se micșorează volumul compartimentului 
separat (V, = 0,5 V,) ceea ce se obţine la camera Comet III (fig. 6.41, b ) 
prin evazarea 5 a pistonului. Se compensează reducerea intensității mișcă- 
rii în comprimare Prin organizarea unei mișcări de rotaţie în cilindru, după 
declanșarea arderii în camera separată, cînd mișcarea. fluidului motor se 
inversează. Evazarea capului se face de o manieră specială, astfel că jetul 
de flacără, care iese din canal, se împarte în două componente, care sînt 
antrenate într-o mișcare de rotație intensă, necesară pentru a completa 
amestecarea, care, în compartimentul se- 
parat se produce numai în planul jetului. 


Sa ui | AR FIR] Aerul periferic, din secțiunile extreme, 
LEA i | paralele cu planul mișcării de vârtej (planul 
SIR A N desenului) rămîne neutilizat. Pe această 

LR YZZ NNN; cale s-a obținut o îmbunătățire a procedeului 


de ardere, cu reducerea lui Azp şi a consu- 
mului specific c, deoarece o fracțiune mai 
mare din doza ñ“, arde direct în cilindru. 
Pentru prima dată, J. Alcock și 
W. Scott au filmat în culori camera 
de ardere Comet. La un monocilindru 
experimental se introduce o fereastră de 
cuarț 7 (fig. 6.42) în chiulasă, care permite 
filmarea evenimentelor din cilindru 2, iar 
două ferestre laterale de cuarț 3, așezate 
în dreptul camerei separate 4 permit filma- 
rea evenimentelor din CS. Așezarea alăturată 
a fotografiilor (fig. 6.43) permite urmărirea 
simultană a proceselor din CS și CVV. Pri- 
mele două cadre evidenţiază jetul de com- 
bustibil deviat de curent. Flacăra din 
n „ _„_ camera separată are culoarea albă, specifică 
pi ana , n. Cc . flăcărilor de carbon, determinată de lipsa 
pregătită pentru filmare, de aer (în CS se injectează întreaga doză 
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Fig. 6.44. Influența direcției jetului de combùstibil în camera separată asupra unor 
performanțe (a) și variația presiunii în cilindru la camera de ardere unitară (1) și 
camera CSYV (2); IF — indicele de fum, unități Hartridge. 


Me dar se găseşte numai 1/2 din cantitatea de aer). La trecerea flăcă- 
rii prin canal în cilindru (cadrul 5 și următoarele) sub formă de jet, în urma 
creşterii de presiune în camera separată, flacăra se amestecă împreună cu 
aerul și arde complet (urmele verzi, acolo unde carbonul a ars complet). 
Pentru ca picăturile de combustibil să fie antrenate într-o mișcare circulară, 
jetul trebuie să pătrundă în compartimentul separat în sensul de mișcare 
a curentului și nu împotriva curentului, deoarece în acest fel se dezorgani- 
zează. şi se compromite amestecarea completă cu aerul (cerință asemănătoare 
ca la camera CSP). Influența direcției jetului asupra consumului specific c, 
și indicelui de fum (scara Hartridge) se arată în figura 6.44, a. Vari- 
anta A este cea mai puţin potrivită, deoarece jetul, injectat împotriva vîrte- 
jului este spart de acesta, iar picăturile de combustibil se distribuie dezordo- 
nat în cameră; la periferie rămîne un strat de aer neutilizat, iar în centru 
se formează dozaje bogate, ceea ce amplifică indicele de fum. Varianta E, 
cu jetul în direcţia curentului de fluid motor, dă rezultatele cele mai bune. 

Camera Comet III prezintă o particularitate: corpul purtător de canal 2 
(piesa detaşabilă, v. fig. 6.41) este adus la temperaturi relativ mari (inserție 
caldă în CS). În acest scop, corpul se reazemă la exterior pe o suprafață 
inelară îngustă. Neavînd contact cu peretele răcit al chiulasei, corpul cana- 
lului se încălzește pînă la 550°C, în timpul funcționării (se confecționează 
din material termorezistent). În cursa de comprimare, fluidul motor vine 
în contact cu suprafața fierbinte a canalului, se încălzește și ușurează vapo- 
rizarea. și oxidarea combustibilului. Întîrzierea la autoaprindere se micşo- 
rează și rămîne mică chiar la turații ridicate (la creșterea turației de la 
2 000 la 4000 rot/min, Agg a crescut de la 7 la 12*RA). Turaţia maximă 
apare mai puţin restrictivă; s-a atins 5 000 rot/min la un motor din produc- 
ţia de serie. În comparaţie cu un motor cu cameră unitară, presiunea maximă 


în cilindru la camera CSV și p au valori moderate (fig. 6.44, b). Motorul 
cu cameră CSV funcţionează mai liniștit, cu zgomote și trepidații mai reduse. 

Pentru a atinge raportul optim de vîrtej Q,„ definit de cerinţele func- 
tionale, proiectantul acționează asupra dimensiunilor și poziției comparti- 
mentului separat de vârtej. Raportul de virtej în CS se calculează pe baz : 
principiului conservării momentului cinetic. 
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Se admite că momentul cinetic K,, al fluidului motor din compartimentul separat, în 
raport cu centrul O al acestuia, este egal cu momentul cinetic Kọ al fluidului motor care 
trece prin canal în raport cu același centru O: K,, = Ko. Se calculează separat fiecare din 


cele două mărimi cu notațiile din figura, 6.45,a. Masa, elementară dm, din CS cuprinsă în 


a = % PAR > 
inelul de grosime dy, care se rotește cu œ are momentul cinetic elementar dK., =W, # - dmy 


unde W = i este viteza tangențială la distanța x de centrul O. Prin definiție dm, =pṣ, dV}; 
se admite că densitatea p,, este aceeași cu densitatea p, din întregul volum V, al cilindrului, 
la unghiul curent œ, adică p,,= Pa. Întrucît masa fluidului motor în comprimare este inva- 
riabilă rezultă mp, = PaVa = PaVa San pu = Pa(ValVy) indicele a definind ;oluraul şi densi- 
tatea la finele admisiunii. Rezultă: dm,= 9 ( ValVa AV iar momentul cinetic elementar 


AK = xO *%:9a (Val Ya) Vz = Pa (Val Va) AV; La un unghi a rezultă 
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unde integrala reprezintă momentul de inerție al volumului I = aR2, Ve, (a = 0,4 pentru 
camera, cilindrică; a = 0,5 pentru camera sferică). Se substituie V, din relația (10.10) și se 
aplică artificiul VeslVs = (Ves Ve) (Vod g) = (Ves Vele — 1). În final se obține 


Vosle) Y, 
Kos = 20a 6 aR? Posle) Va, 


(6.8) 
e- Io 


Momentul cinetic elementar al elementului de masă dmg care trece prin orificiul de legă- 
tură cu viteza We este dK = WoR, dmo, unde R, este distanța de la axa orificiului la cen- 
trul O. Pentru calculul vitezei Wọ se face ipoteza că reducerea relativă a volumului V, este 
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Fig. 6.45. Schema camerei CSV pentru determinarea raportului de virtej (a) și variația 
vitezelor în apropierea pmi (b). 
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sgală cu creșterea, relativă a volumului Ves, adică dV Va =4V os] Ves Variaţiile elementare 
se definesc pe baza ecuaţiei de debit: dV, cs = AoWodr; dV,=ApW pdr unde dg este aria sec- 
ţiunii orificiului; Ap — aria transversală a cilindrului iar W p—viteza pistonului. Prin substi- 
tuție se obține W= (4 p40) *(Vesl Vu) *W p- Ținînd seama de relația (10.10), Va=0, 5V 5 9 
şi de relația (10.21), Wp=r'o6ă = 0,5 Sect folosind din nou artificiul Vol Ys = 


=> (Vosl Vel (e — 1), rezultă: 
1 A y <a 
na r a (6.9) 
cot ch Ve Sa 


relație care arată că We trece printr-un maxim în apropiere de pmi (fig. 6.45, b), la aproxi- 
mativ 335*RA (Wo mag % 140 mjs) şi se anulează, în pmi cînd pistonul este în repaus. Masa, 
elementară dm, se stabilește din ecuația debitului dm = 40 Wa pa dr. Substituind pe Px Și 
pe t (dr = da/w), rezultă dmg = AoWopa (Val Pa) dajo care se introduce în relaţia lui dọ 
împreună cu Wọ din (6.9). Se operează simplificările ținînd sema că Va = 0,5 Vg a din (10.10) 
şi se integrează momentul cinetic elementar. Rezultă 


Ko = 2pa Ro 


1 Vol Ve)? Va Vo (3 
C osl Vo) Va a (6*2/02) da. (6.10) 


Ao (e — 1 180 


Se egalează relațiile (6.8) cu (6.10) și se obține 


ee pă 
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unde I, este integrala din relația (6.10) și se calculează prin metoda diferențelor finite 


ar _ (0% _ Ala _ Ia Tuda 
da o Aa Au 
sau E 
Ig = Iu aa + (57/03) Aa. (6.12) 


Alegînd pasul de integrare Ag = 2...SRA se obține Iq. 


Se observă că raportul de vîrtej Q,= blo atinge valoarea maximă în 
apropierea pmi (fig. 6.45,b) și se menţine la un nivel ridicat, în virtutea 
inerției, pînă la pmi, ceea ce este esenţial pentru formarea amestecului. Rela- 
ţia (6.11) arată că se poate obține un Q, sporit dacă se mărește, volumul 
V., şi se micșorează Ag; R, variază în limite restrînse; R,, se corelează cu 
Va. Experimental s-a arătat că, valoarea optimă a lui Q, calculată cu rela- 
ţia (6.11) este Q.: = 40 (fig. 6.46, a). Pentru Q, > 40 se intensifică pier- 
derile de căldură; pentru Q, < 40, amestecarea cu aerul este incompletă. 
Se observă că 0,„„+ este de două ori mai mare decît Q,» determinat din 
considerente funcționale, ceea. ce atrage atenţia asupra simplificărilor admise, 
atît în ceea ce privește metoda de calcul (de exemplu, nu s-a luat în con- 
siderare frecarea gazului cu peretele) cît și cerințele funcționale (în loc de 
Aa, ar trebui să se considere Aa, Agg < Aa, deci Q,par fi mai mare). 
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Fig. 6.46. Raportul de virtej optim și pierderile prin frecare la camera 
unitară (1) şi CSV (2,2 — A, = 1,4 cm?; 3,3’ — A, = 0,7 cm?). 


Pe baza datelor experimentale (măsurători cu anemometrul și determinări 
după fotoînregistrările în culori) s-a stabilit că în camera Comet V în jurul 
pmi, Q = 20 (fig. 6.46, b). 

Pierderile gazodinamice pentru camera CSV se determină ca și pentru 
camera CSP. Se observă că (fig. 6.46,c) Aba este de cîteva ori mai mic, 
deoarece Ag este de 10...15 ori mai mare și reprezintă circa 5...8% din Pap: 

Camera CSV, ca și camera CSP, produce dificultăți mari la pornirea moto- 
rului rece, din cauza mișcării intense a fluidului motor. În mod frecvent 
se utilizează „bujia cu fir cald (detaliul 4, v. fig. 6.41): rezistența elec- 
trică (firul cald) plasată în compartimentul separat este adusă la incandes- 
cență, la pornire şi încălzește fluidul motor. 

O soluție rațională o constituie injectorul de tip Pintaux. La un injector 
de construcție normală (fig. 6.47, 4) se execută sub scaunul aculii un ori- 
ficiu lateral înclinat 7. La ridicarea acului, cît timp vîrful lui rămîne în 
orificiul pe care-l controlează, combustibilul se descarcă numai prin orificiul 
auxiliar, deoarece oferă o secțiune -de trecere mai mare cu rezistențe hidrau- 
lice mici. Astfel, prin orificiul lateral trece un pilot de combustibil, îndreptat 
spre partea centrală a camerei. După ce partea ajustată a acului iese din 
orificiul controlat, se produce injecția fracțiunii principale din doză, prin 
orificiul central. Raportul dintre cantitățile de combustibil injectate prin ori- 
ficiul lateral și cel principal variază cu turația motorului, ceea ce are o deo- 
sebită importanță pentru uşu- 
rarea pornirii. Astfel, la pornire 
turația pompei de injecție este 
scăzută și viteza pistonului- 
sertar redusă. Acul injectorului 
se ridică încet, iar fracțiunea 
cea mai mare din doză trece 
în camera. de ardere prin ori- 
ficiul secundar. La funcționarea 
în regim, acul se ridică repede 
de fracțiunea principală din 

oză trece în camera de ar- pj i i Pintaux 
dere prin Di Ce av a Fig. 6.47. Influenţa edi emir Pintaux asupra, 
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Tabela 6.3 


Dependenţa indicilor de perieefiune ai MAC-ului de tipul camerei de ardere 


Cameră de ardere unitară Cameră de ardere 


4 
j Indicele de comparație 
i 


Pi pei cu CSV cu CSP 
| Economicitatea foarte mare mare medie redusă 
| 
Dependența de turație| foarte mare medie redusă neînsemnată 
Calitatea funcționării | violentă liniștită liniștită foarte liniștită, 
Ancombrament și 
greutate ridicate medii medii medie 
Putere litrică mică, medie ridicată, ridicată 
| Pornirea uşoară medie dificilă f. dificilă, 
Sistemul de injecție | complicat simplu simplu f. simplu 
| Calitatea combustibi- 
lului superioară medie medie inferioară 
Uşurința în schimbarea, 
regimurilor de 
funcționare redusă medie medie superioară, 
Indicele de fum ridicat mediu redus mediu 
PDurabilitatea redusă ridicată ridicată, ridicată 
Preţul de cost ridicat mediu mediu mediu 
Cheltuieli în 
exploatare ridicate medii reduse reduse 


*) Cameră unitară, cu distribuţia combustibilului în volum ; 
**) Cameră unitară cu distribuţia combustibilului în peliculă. 


riația debitului de combustibil prin cele două orificii se arată în figura 6.47, b. 
În acest fel, la pornire, combustibilul este injectat în centrul camerei de 
ardere, deci în zona mai caldă, ceea ce ușurează pornirea; la funcționarea. în 
regim pilotul de combustibil se autoaprinde și ușurează autoaprinderea 
restului din doză. 

Se compară indicii de perfecțiune ai motoarelor, determinaţi de cele trei 
tipuri fundamentale de camere de ardere (tab. 6.3). 


1) Economicitatea, măsurată prin randamentul efectiv sau consumul 
specific efectiv de combustibil, se arată a fi puternic dependentă de arhi- 
tectura camerei de ardere. În general, camerele împărțite au suprafețe 
de schimb de căldură mai mari decît camerele neîmpărțite, de aceea conduc 
la pierderi de căldură mai importante. La aceasta se adaugă energia consu- 
mată pentru realizarea mișcării organizate și dezorganizate a fluidului motor. 
La camerele împărţite, întîrzierea la autoaprindere se consumă în camera 
separată, de aceea creșterea de presiune în cilindru este mai moderată. 
'Considerînd raportul de creștere a presiunii v ca un parametru care ilustrează 
gradul de ardere izocoră, rezultă că sub acest aspect camerele împărțite 
sînt dezavantajate, valorile cele mai ridicate ale lui m = 1,8...2,2 realizîn- 
du-se de către camerele unitare, la care arderea se desfășoară integral în 
cilindru. Cele menționate explică economicitatea mai ridicată a camerelor 
de ardere neîmpărțite (c, = 212...258 g/kWh = 156...190 gf/CPh), față 
de camerele de ardere cu compartiment separat de vârtej sau de preardere 
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(0, = 245...286 g/kWh = 180...210 gf/CPh). Experimentările efectuate 
cu un motor Deimler—Benz pentru autovehicule, avînd cilindreea de 2 7, 
prevăzut succesiv cu cele trei tipuri de cameră de ardere, arată că (fig. 


6.48,a) în raport cu indicii c., Paz Și P, camera unitară și camera CSP 
se află în opoziție, prima realizînd cel mai mic consum specific de combus- 
tibil. Economicitatea sporită constituie principalul avantaj al camerelor 
unitare, pe această cale micșorîndu-se cheltuielile pentru combustibil în exploa- 
tare. Pentru simplitatea constructivă camerele împărțite s-au răspîndit pe 
motoarele de autovehicule în deceniile 4 și 5; în ultimele două decenii came- 
rele unitare, practic le-au înlocuit, la motoarele de autobuze și autocamioane, 
pentru consumul mai mic de combustibil. În ultimul deceniu, camera împăr- 
țită a revenit în atenție, dar cu aplicație la motoarele rapide de turism 
(v. par. 25.3). . 

2) Dependenţa de turație. Datorită intensității mişcării organizate a flui- 
dului motor în camerele împărțite, procesul de formare a amestecului este 
mai activ și necesită un timp mai redus. Camerele împărțite au permis recent 
realizarea unor turaţii înalte pînă la 4 000... 5 000 rot/min (în anul 1977 
a intrat în fabricaţia, de serie motorul GOLF pentru un turism Volkswa- 
gen, cu turația nominală de 5 000 rot/min, echipat cu cameră CSV). 

În general, la MAC-urile cu camere unitare, procesul de ardere mani- 
festă o dependență mai accentuată de turație (turațiile nominale. sînt limi- 
tate la 2 000...2 500, cu excepția camerelor MAN și ȚNIDI la care s-au 
realizat 3 500, respectiv 4 000 rot/min) deoarece Q = 10, iar la motorul cu 
cameră CSV, Q = 20...40. . 


3) Zgomote și mers trepidant. Motoarele cu cameră de ardere unitară A 
Înregistrează viteze mai mari de creștere a presiunii ($ = 5...15 daN/em2RA) 


față de motoarele cu cameră împărțită și camera unitară B (= 2,5... 
...5 daN/cm”® RA). Din această cauză măsurători de zgomot efectuate pe 
același motor, funcționind cu cameră unitară și cameră CSV, indică în 
primul caz o creștere a intensității zgomotelor cu 3... .4 dB. Din același motiv 
motoarele cu camere unitare au un mers mai trepidant. Caracteristica de dega- 
jare a căldurii situează din nou camera unitară A și camera CSP la extre- 
mități (fig. 6.48, b). i 
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4) Ancombramentul şi masa motoarelor depind, pe de o parte, de coefi- 
cientul de dozaj pe de altă parte de presiunea maximă din ciclu. Întrucît 
mişcarea organizată a aerului este extrem de deficitară la camerele unitare 
în raport cu cele împărțite, pentru ameliorarea procesului de ardere, primele 
utilizează valori sporite ale coeficientului de dozaj la limita de fum — Ap = 
= 1,38...1,55 față de ultimele — App = 1,24...1,38. Evident litrajele pri- 
melor sporesc în aceeași proporție, iar dimensiunile motorului cresc. La aceasta 
se adaugă solicitările mecanice sporite ale motoarelor cu camere de ardere 
unitare — Paz = 65...90 daN/cm? față de 40...60 daN/cm? la camerele 
împărțite. Această împrejurare ca și prima conduce la creșterea masei moto- 
rului. 

5) Puterea litrică. Avînd randamente mai ridicate, motoarele cu camere 
de ardere unitare realizează presiuni medii efective sporite față de motoa- 
rele cu camere de ardere împărțite (6. . . 8,5 daN/cm?, față de 5,5...7 daN/cm?). 
Acestea din urmă însă, avînd nivelul turației maxime mult superior, și 
în plus, cilindreea mai mică datorită valorilor reduse ale lui à, realizează 
o putere litrică superioară. Se menționează că pentru motoarele rapide 
cu cameră CSV sau CSP s-a ajuns recent la puteri litrice între 30 și 40 
CP]. 

5 Din punctul de vedere al wşuringei la pornire, motoarele cu cameră 
de ardere unitară se situează pe primul loc deoarece avînd suprafața redusă, 
pierderile de căldură sînt minime. Totodată se adaugă faptul că la camerele 
unitare, mișcarea gazelor este mai puțin intensă, coeficientul de convecție 
are valori inferioare, și se reduc mai mult pierderile de căldură. Dintre 
toate camerele de ardere, camera CSP creează dificultățile cele mai mari 
la pornire. 

7) Sistemul de injecție. Camerele unitare A impun utilizarea unor presiuni 
de injecție înalte (350. ..500 daN/cm?) deoarece energia necesară pentru for- 
marea amestecului este determinată, în special, de viteza jetului de combus- 
tibil. Este necesară o pulverizare fină și omogenă, o dispersie și o pene- 
trație mare a jetului. Injectorul trebuie să aibă mai multe orificii. La came- 
rele împărțite şi camera unitară B presiunea de injecție poate fi mult redusă: 
la camera CSV este 120...150 daN/cm?, iar la camera CSP chiar 
60...120 daN/cm?, datorită pulverizării suplimentare pe care o realizează 
orificiile înguste de legătură. În ultimul caz, injectorul poate avea un singur 
orificiu cu dimensiuni mari pentru a obține un jet compact cu penetraţie 
mare. Ca urmare, sistemul de injecție al camerelor unitare A va avea o 
construcție mai complicată, un cost mai ridicat, se va uza mai repede și 
va suferi defecţiuni mai frecvente în exploatare. 

8) Combustibilul. Camerele unitare sînt foarte sensibile la calitatea combus- 
tibilului. Modificarea proprietăţilor fizice — viscozitatea, tensiunea superfi- 
cială — afectează calitățile de pulverizare, care sînt esenţiale pentru motor. 
Reducerea cifrei cetanice dela 80 la 10 unități conduce la o sporire a .vitezei 
medii de creștere a presiunii de 5...6 ori, de la 2 la circa 12 daN/cm2 “RA. 
Camerele CSV și CSP, datorită inserției calde de metal și mișcărilor intense 
ale gazelor au o dependență redusă față de proprietățile fizico-chimice ale 
combustibilului. De aceea, camerele împărțite utilizează combustibili mai 
ieftini. 

9) Uşurinja la schimbarea regimurilor de funcționare reprezintă proprie- 
tatea motorului de a trece rapid de la un regim de sarcină și turație la 
altul. Motoarele cu cameră de ardere împărțită trec cu ușurință de la un 
regim de funcționare la altul, întrucît procesul de ardere depinde în mai 
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mică măsură de sarcină și turație; din această cauză ele au o comportare 
superioară în regim de accelerare. 

10) Fumul din gazele de evacuare are o intensitate mai redusă la came- 
rele împărţite, mai ales la mersul în sarcini mici. 

11) Durabilitatea motoarelor depinde în parte de arhitectura camerei de 
ardere. În general presiunile maxime din cilindru fiind mai reduse la came- 
rele de ardere împărțite și mai ales la camerele CSP rezultă o micșorare 
a solicitărilor mecanice și o reducere a uzării motorului. 

12) Costul depinde de cantitatea şi calitatea materialelor utilizate și de 
nivelul tehnologic de fabricație a motorului. Sub acest aspect, motoarele 
cu camere de ardere împărțite, care realizează presiuni maxime mai mici, 
vor fi în general mai avantajoase. 

13) Cheltuielile de exploatare tehnică sînt mai reduse la motoarele cu 
camere de ardere împărțite, deoarece întreținerea instalaţiilor de injecție cu 
presiuni reduse este mult mai ușoară și mai ieftină și nu pretinde o pregă- 
tire tehnică ridicată personalului de servici. 

Alegerea uneia sau alteia dintre camerele de ardere este determinată 
în mare măsură de destinația motorului. 


Camerele de ardere hibrid reprezintă soluţii care îmbină proprietățile a cîte două din 
cele trei mari clase de camere menționate anterior: 

— camera de ardere împărțită cu cameră CSV şi cu injecție directă este o cameră de ardere 
mixtă (fig. 6.49,a), care conferă motorului calitățile ambelor camere studiate. La această 
cameră de ardere, un jet pătrunde în camera separată de virtej, iar al doilea în camera 
propriu-zisă; 

— camera de ardere împărțită cu cameră CSP și CSV reprezintă o cameră mixtă în care 
predomină trăsăturile fiecăreia din cele două tipuri de camere. Astfel, la camera CSP (b) 
se realizează o oarecare mișcare de vîrtej (c), care ușurează deplasarea jetului de combus- 
tibil spre orificiul de legătură; la camera de ardere folosită pe unele motoare rapide Perkins 
(d), compartimentul separat de vîrtej are peretele opus mai plat, ceea ce amortizează mişcare 
de vîrtej, iar canalul de legătură ia forma unui orificiu îngust, care contribuie' la pulverizarea 
suplimentară a combustibilului; ` 

— camera de ardere împărțită cu compartimente separate de rezervă de aer reprezintă un 
tip mai vechi de cameră de ardere. Camera de ardere (e) este formată din două comparti- 
mente separate legate printr-un canal‘ larg 2. Spre deosebire de camerele precedente injec- 
torul este montat în camera principală 3, iar jetul de combustibil 7 este orientat spre compar- 
timentul separat. Jetul de combustibil se aprinde la intrarea în compartimentul separat, 
iar creșterea, de presiune și temperatură determină expulzarea aerului cu mare viteză împo- 
triva jetului de combustibil cu care se amestecă. 


6.4.4. INFLUENȚA NATURII COMBUSTIBILULUI 


Perioada întîrzierii la autoaprindere este strîns influențată de proprie- 
tățile fizico-chimice ale combustibilului. Componenta fizică stă îndeosebi sub 
controlul viscozității, tensiunii superficiale și compoziției fracționate, iar 
componenta chimică sub controlul structurii moleculare. 

Combustibilul cu cifră cetanică redusă, deci cu o rezistență mare la 
autoaprindere, conduce la o funcționare violentă a motorului, prin creș- 
terea componentei chimice Ta, ceea ce se ilustrează prin sporirea presiunii 
pe lagăre la scăderea cifrei cetanice, creșterea considerabilă a timpului de 
pornire (tab. 6.4), intensificarea formării de depozite în camera de ardere 
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Fig. 6.49. Camere de ardere hibrid. 


şi a fumului din gazele de evacuare. Sporirea cifrei cetanice este probibitivă 
în domeniul valorilor mari. Încercări experimentale arată că o creștere a 
cifrei cetanice de la 55 la 77 unităţi conduce la mărirea consumului specific 
de combustibil, ceea ce se explică prin ușurința mare la descompunere a acestor 
combustibili, care formează carbon liber în camera de ardere și este îndepărtat 


Tabela 6.4 


Iniluenţa cifrei cetanice asupra presiunii pe lagăr și duratei de pornire 
Cifra cetanică | | Presiunea pe lagăr, [daN/cm?] | Timpul necesar pornirii, [s] 
60 165 — 
53 — 3 
50 170 — 
40 190 — 
38 — 45...50 
30 216 — 


A - Îmbunătăţirea calităţilor de autoaprindere poate fi 
au dc realizată prin aditivarea combustibilului. 


Fig. 6.50. Influența 
cifrei  cetanice asupra 
unor parametri caracte- 


vistici. 6.5. CALCULUL PROCESULUI DE ARDERE 


din cilindru cu gazele de evacuare înainte de a fi ars. 

| ks Pe de altă parte în domeniul CC >50 nu se mai 
a jE pz obțin avantaje sensibile în ceea ce privește Aa, și 
Š; | Ë 5 (fig. 6.50), dar creşte în schimb prețul combustibi- 
3 5 ului. De aceea, apare rațional a limita cifra cetanică 
si iza în sus, la ~ 50 unități, iar în jos, la = 40 unități. 


Calculul procesului de ardere în MAC se efectuează ca și în MAS pe 
baza unor ipoteze simplificatorii. Modelul de calcul propus de autor la MAS, 
care consideră că arderea se desfășoară după patru evoluții termodinamice 
(v. fig. 5.69), corespunde satisfăcător și procesului de ardere din MAC. 
Arderea se declanșează cu avans față de pmi (în punctul d) şi decurge în 
două faze: faza arderii rapide reprezentată de evoluțiile d —c și c — y, 
faza moderată reprezentată de evoluțiile izobară (y — y’) şi izotermă (y' — 
— 1). Spre deosebire de MAS, fracțiunea principală din căldura disponibilă 
nu se degajă în prima fază, ci în a doua fază. Ecuația de bilanț energetic 
(5.22) rămîne valabilă și se transcrie încă o dată pentru a ușura expunerea: 


Qulvast Coail Ta— To) = — 8,314(T— Ta] (maa— 1) + Cual Ty — To) + 


PEOR I — ma) + A E — Tu) + EE an 
i 


Membrul drept al ecuației cuprinde șase necunoscute- Te, Ty, Ty, Maor 
May, yı Se simplifică ecuația (6.13) pînă la două necunoscute, considerînd 
că arderea decurge (fig. 6.51) izocor-izobar (evoluțiile c — y, y —y' ). În 
acest caz se anulează lucrurile mecanice Las = 0, Ley = 0, Lys = 0 și dispar 
cei trei termeni care le corespund; rezultă Te = Te. 


Se scriu ecuaţiile de stare în c și y(byVy = VaRTy: peVe= vuRTe Și 
se împart: py/pe = uTy|Te Raportul Pb, = m reprezintă. acum raportul 
de creştere a presiunii (spre deosebire de rel. 5.35), iar Ty = TT ,|u; se sub- 
stituie în (6.13). Se scade din ambii membri ai ecuației termenul 8,314, To 
se grupează termenii rămași și se obține ecuația simplificată a bilanţului 
energetic, analoagă relaţiei (5.22 *): i 


Qul as + Crai (To — To) + 8314(n 7 — pula) = 
y 3 = HuC poa ( To — To), (6.14) 


care are două necunoscute: m și Ty. Se alegem și se 
rezolvă ecuaţia în Ty. Se observă că Cga [k J/kmol K]= 
=8,314 + Caya Sau Czsa [kcal/kmol K] = 1,986 + Cosa- 
Cînd Ĉ,ga=4-+bT y, ecuația (6.14) este de gradul TI înT y- 
Dacă nu se adoptă simplificarea arătată, rămîne 
sistemul de 19 ecuații 5.23...5,41 cu 23 necunoscute. 

Fig. 6.51. Modelul 7 


arda aor o Se aleg, ca și la MAS, patru dintre ele: oa, $, T Și čp 
bare. Condiția de plasare simetrică a fazei violente este mai rar 
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Tabela 6.5 
Parametrii procesului de ardere în MAC cu admisiune normală 
Parametrul Valorile | Parametrul | Valorile 
GARA e | 20...40 ay [RA] | 365.-.370 
| aalRA] 345...360 E 0,2...0,5 
È [daN/cm?°RA] 2..-6 Ep pi aa ai 
T = (Pula) | 1,6258 | Zu LE] 1800. . .2200 
Eu 0,86...0,90 | ay: — ay PRA] 5...20 
| ŻyldaN/cm?] 50...85 „ae PRA] 380. ..400 | 
EAS 1500...1800 | &[%IPRA] ed] 
En L%/FRA] 150...2,5 


întilnită la MAC, de aceea nu este aplicabilă ca la MAS. În schimb, dacă 
se precizează avansul $ la declanșarea injecţiei, se poate calcula Aa, cu rela- 
ţiile (6.2) sau (6.3) și rezultă ag. 

În tabela 6.5 se prezintă parametrii caracteristici ai arderii din MAC. 


Exemplul numerie 6,3, Să se efectueze calculul arderii la un MAC pentru autocamion, 
cu cameră unitară care funcționează cu > = 1,5, e = 17 coeficientul căldurii utile fiind £,, = 0,90. 


R. Se alege čp = 0,8; p = 3 daN/em% RA] m = 2,0; ga = 355RA. 

Se calculează, cu relaţiile (3.42) și (3.42 *) pentru œ= œa: pa = 30daN/cm?; Ta = 
= 800 K. 

Se dă : Cyaş = 19,67 + 2,51-1073T [k ]J/kmol K]; Coga = 23,24 + 2,11: 10737 [k]J/kmol]K ; 
Q: = 41850 kJ/kg (10 000 kcal/kgf); v; = 0,744 kmoljkg; vga = 0,7777 kmol/kg, u = 1,045, 
Yr = 0,02 Lmin = 0,496 kmol/kg; pa = 30 daN/em?, Ta = 800 K. 

Din relaţia, (5.14) rezultă Qu = 0,90 -41 850 = 37 665 kJ/kg; : 

1) din (5.23): pe = 30 + 3(360 — 355) = 45 daN/cm?; 

2) din (5.35) : py = 2,0-30 = 60 daN/em? iar din (5.24): ay = 360 + (60 — 45)/3 = 
= 365RA; 

3) din (5.27) ŝa = 1+ 0,9(17 — 1)-10-4(360 — 355)? = 1,036 iar din (5.28): y= 1+ 
+ 0,9(17 — 1) -10-4(365—360)2 = 1,036; 

4) din (5.25) : mac = (1g 45/30)/lg 1,036 = 11,46, iar din (5.26): mey = —(1g 60/45)/1g 
1,036 = —8, 134; 

5) din (5.33): Te = 800 -1,036146 = 1158K, iar din (5.34): Ty = 1158[1 + 3(365 — 
—360)/45](1,036/1,045) = 1530 K; 

6) din (5.36): Qay = 0,744 (1 + 0,02) [1,045 (23,24 + 2, 11-1078- 1530) (1530 — 273) — 
— (19.67 + 2,51: 10-3 800) (800 — 273) — 8,314(1158 — 800)/(11,46 — 1) + 8,314: 1,045(1530— 
— 1158)/(1 + 8,314) = 17 767 kJ/kg iar din (5.37) E = 17 767/37 665 = 0,47; 

7) din (5.38): 0,8 (1 — 0,47) “37 665J0,744- (1 + 0,02) = 1,0451(8,314 + 23,24 + 2,11- 
= 10-27) (Ty — 273) — (8,314 + 23,24 + 2, 11-1078 -1530) - (1530 — 273)], adică o ecuaţie 
de gradul II în Ty care dă Ty = 2 053 K; din (5.39): dy = 2053/1530 = 1,342, din (5.31): 
öy = 1,342 -1,036 = 1,39; 

8) din (5.40) : Sy% = exp[(1 — 0,8)(1 — 0,47) - 37 665/8,314- 1,045: 0,759- 2 053] = 1 343; 
din (5.32): de = 1,343-1,342 -1,036 = 1,867; 
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9) din (5.29): ay = 360 + [(1,39 — 1)/0,9(17 — 1):1074]*5 = 376,4*RA, iar din (5.30): 


at = 360 + [(1,867 — 1)J0,9(17 — 1) :10-4]0:5 = 384,5°RA ; 


10) parametrii punctului ż sînt: T; = Ty = 2053K; din (5.41): p: =60/1,343 = 


= 44,6 daN cm2. 


Durata fazei de ardere rapidă este Aar = ay — æg = 365 — 355 = 10°RA, iar viteza medie 


de ardere este Er = Qay/Qu ‘Aur = 17 767/37 665-10 = 0,047 kJ/kJ°RA = 4,7%°RA. Durata 
fazei de ardere moderată este Aam = œt — oy = 384,5 — 365 = 19,5°RA, iar viteza medie 


de ardere este Em = (37 665 — 17 767)/37 665 -19,5 = 0,027 kJ/kJ°RA = 2,7%|PRA. 


13. 


14. 


15. 


16. 
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PROCESUL DE DESTINDERE 


7.1. DURATA PROCESULUI DE DESTINDERE. 
INVESTIGAŢIA EXPERIMENTALA 


Procesul de destindere (destinderea ) reprezintă partea din ciclul motor, 
în care se produce fracțiunea principală din lucrul mecanic disponibil (lucrul 
mecanic se produce parţial şi înainte de începutul procesului de destindere, în 
ardere și după procesul de destindere, în perioada evacuării libere). În timpul 
arderii, fluidul motor, acumulează energie internă, prin creșterea de tempera- 
tură iar după încheierea arderii, fluidul motor cedează o parte din energia 
internă în procesul de destindere, sub forma de lucrul mecanic al pistonului. 
În destindere, compoziţia și masa fluidului motor rămîn practic invariabile. 

Intervalul de timp în care se desfășoară destinderea este tuprins între 
momentul încetării arderii (fig. 7.1, punctul £ din ciclu) și momentul deschiderii 
supapei sau luminilor de evacuare (punctul w’) ; în ciclul teoretic destinderea se 
prelungește pînă la pme (punctul 4). Începutul destinderii se situează la 
30...60”RA după pmi, iar sfîrşitul la 40...70*RA înainte de pme. Astfel, 
procesul de destindere se desfășoară aproximativ pe 90RA, adică pe jumătate 
din cursa de destindere. 


începutul destinderii se determină cu dificul- 
tate deoarece arderea nu se încheie brusc. 


Š Chiar vizualizarea flăcării la un motor experi- 
«S, N! mental nu evidențiază sfîrșitul arderii. La un motor 
S sh J; de serie se dispune de o diagramă de presiune $ Xæ, 


Destinderea după care se determină convențional sfîrşitul ar- 


i derii sau începutul destinderii. În acest scop, dia- 
Ardere Ev. liberā 


A grama pxa se prelucrează în-două feluri: 1) se cal- 
2 i i a culează, pe baza ei, caracteristica de degajare a 
sf Pai căldurii (v. rel. 5.5), se convine că arderea, se 

Ai | zuza l _ încheie cînd č = 0,97...0,99 (în funcție de se 

pai pme. V rile de măsurare și calcul); 2) se determină 


exponentul politropic momentan după rela- 


Fig. 7.1. Reprezentarea procesului de des- ea 
Te îi - ţia ma = Ug(pe/Phis(V./V2)], unde pp pa Va Si Va 


tindere în diagrama p'V. 
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sînt valorile presiunilor și volumelor precizate pe diagrama pxo, în două puncte 
apropiate (pentru un interval o—o, = 1...3°RA); se parcurge curba de presiune în sens 
invers, de la u’ la y sau y', iar mg scade pînă la zero, (p = Paz); cînd mg = 1, se consideră că 
s-a evidenţiat sfîrșitul arderii izoterme, care corespunde convențional cu începutul destinderii. 
Pentru simplificare, se consideră adeseori drept început al procesului de destindere, momentul 
în care presiunea gazelor din cilindru începe să scadă, de la p = Pmag O asemenea simplificare 
permite reperarea rapidă și relativ exactă a, începutului destinderii; ea este însă, obiecționabilă 
deoarece presupune înglobarea în procesul de destindere a unei părți importante a procesului 
de ardere, ceea ce limitează eficiența cercetării ambelor procese. În literatură se oferă informaţii 
despre exponentul mediu politropic al destinderii, determinat cu valorile presiunii din momentul 


DSE şi momentul în care p = Paz: mă = [lg(PmazlPose)llo(Y psel Y pmaz)l- 


7.2. FENOMENE CARACTERISTICE 


Cînd destinderea. se delimitează strict de ardere, fenomenele caracteristice 
sînt: 1) schimbul de căldură; 2) resocierea gazelor. Gazele disociate în timpul 
arderii (v. par. 4.6) se resociază în urma reducerii temperaturii. Întrucât 
reacţiile de disociere sînt în general endoterme, cele de resociere sînt exoterme. 
Resocierea. gazelor echivalează cu un aport de căldură către fluidul motor, 
dar prezintă un interes redus. Transferul de căldură reprezintă fenomenul 
specific; el are loc într-un singur sens deoarece temperatura. fluidului motor 
(T) este mai mare decît temperatura medie a peretelui (7,). Transferul de 
căldură gaz-perete micșorează randamentul indicat, sporește nivelul de tem- 
peratură a organelor motorului și sarcina sistemului de răcire. 

Investigația transferului de căldură se efectuează ca și în cazul compri- 
mării — ambele procese se efectuează fără modificarea compoziţiei fluidului 
motor. Ecuația diferențială de bilanț energetic al fluidului motor dQ, = dU + 
+ dL (v. rel. 3.16) se integrează prin diferențe finite (v. rel. 3.17...3.19): 


AQ, kJ Cogo Pisi Visi — Pus Pia bi e Poraki 
= 0,1 . +0,1 A H o 
R Aa 2 Aa 


(7.1) 
sau, ținînd seama de (5.7*), cu E, = 0, rezultă 


AQ. 0,1 (i Parth E Vari Y: + Vasa + Vi, biri — di ju 


Aa Aa Da Aa 
(7.1) 


unde $ este în daN/cm?, V în dm, Q, în kJ. Pentru k(7) vezi în continuare 
relaţiile (7.3), (7.3*). Ecuațiile se rezolvă pe baza intormaţiilor oferite de dia- 
grama p x a(Aa = 1...3*RA). Pentru a ușura proiectarea, autorul a evaluat 
exponentul politropic mediu al destinderii — evoluția tų fără degajare de 
căldură — în funcție de fracțiunea din căldura disponibilă pe ciclu (tab. 7.1) 
și diferența A ma = Ma — ka, cu relaţia 


-Qp = VaaCoga( Te — Ta) (ma — ka)| (ma — 1). (7.2) 


S4 
ao 
~q 


Tabela 7.1 


Exponentul mediu politropie al destinderii 


Parametrul MAS MAC 
91% 0 5 10 15 0 5 10 15 
ha 1,263| 1,266 1,268 1,270 | 1,251] 1,253 1,254 1,255 
ma =: 1,317 1,382 1,445 = 1,291 1,331 1,377 
Ama = 0,054 | 0,111 | 0,175 — 0,038 0,077 0, 122 


Pentru exponentul diabatic k = CC, al unui amestec de gaze de ardere 
s-au stabilit [3] următoarele relații, în funcția dea și T: 


ka = 1,1925 + 0,0245/A -+ (63,1 + 14,2/\)/T, la MAS, (1.3) 
ka = 1,254 — 0,0732/\ + 76,7/T, la MAC. (1.3*) 


Se observă că valorile momentane ką Și Ma cresc de la începutul spre sfîr- 
şitul destinderii (se micșorează T). Valoarea medie* ka în relația (7.2) pir 
lat pentru T = T= 0,5(T; + Ta). prin iterații succesive, Iar Ma diferă a 
fată de MAC. Cînd exponentul mediu se determină în ipoteza că incepu 7 
destinderii se produce la p= fmas sau T= 1 mas rn ma F i 
(fig. 7.2); cînd destinderea nu înglobează o parte din ardere, ma> ka (tab. 7. 
ceea ce este important pentru proiectare. 


1.3. INFLUENȚE ASUPRA PROCESULUI DE 
DESTINDERE 


Turatia motorului influențează atît pe mg „cit şi pe Ma- La mărirea ua 
tiei creşte durata arderii după atingerea presiunii maxime, exponentul a 
scade (fig. 7.2,a). Pe de altă parte, mărirea turației reduce și durata procesului 
de destindere, astfel că Q, se micşorează cu ma iar ma se apropie de ka: 
La MAC, la reducerea sarcinii, A crește, arderea. se încheie mai repede, fiind 
mai mult aer disponibil, iar më crește (b). La MAC, „mișcările organizate 
ale fluidului motor fiind mai intense, Q, crește și totodată ma. 


* în continuare, cînd nu se face o mențiune specială kg Și mg sînt exponenți medii. 
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7.4. CALCULUL PARAMETRILOR DE STARE 
LA SFÎRȘITUL DESTINDERII 


La proiectare, dacă se cunoaște cilindreea, deci și aria de schimb de căl- 
dură, se explicitează ecuația diferențială de bilanț energetic dU= —dL+dQ, 
și se obține o ecuaţie diferențială în T, similară cu (3.35). 

dT/da = — 8,314(6x/9x4).(T|Cvga) — BiCe ZAATCa gas (7.5) 
care se integrează prin. diferenţe finite (B, = 1/21600 : nvga) (v. rel. 3.37... 
3.39). Pentru semnul lui Q, vezi nota de la pagina. 115, 

Dacă nu se cunosc dimensiunile cilindrului (se efectuează calculul termic 
pentru 1 kg combustibil), parametrii la finele destinderii se determină în ipo- 
teza că fluidul motor efectuează o evoluție politropă, de exponent mediu mą 
care începe în și se încheie în v (la pme). Ecuația politropei este p„Vni=p,Vra, 


Se ţinea seama că Vy = Va şi că ViVa = (V/V) VeVe) = dife, d fiind 
cunoscut din calculul arderii. Atunci i 


Pa = Be(8ule)a (7.5) 
Ta = T(n. (7.6) 


Exponentul m4 se determină prin ecuaţia (7.2), alegînd iniţial pe Q, ca o 
fracțiune fa din Q;: Q, = (fa/100) Q, unde fz = 7...15 din puterea calo- 
rică inferioară Q, (v. rel. 4.47). Din calculul arderii a 1 kg de combustibil se 
cunoaște vya Și Osga = a + bT. Temperatura medie se definește analog cu 
relația (3.44). Cu parametrii din destindere rezultă 


(8f) "a 2, 
te a a (7.7) 
Ecuațiile (7.2), (7,6), 7.7), (7.3) sau (7.3*) alcătuiesc un sistem trans- 


cendent care se rezolvă prin încercări, cu metodele analizei numerice. 
Se scrie (7.2) analog cu (3.43) 


T=7, 


8,314 Ma — ka Qz : (7.8) 
(ma — 1)(ke — 1) Vaa( Te — Ta) 


unde membrul drept este cunoscut, totdeauna pozitiv, deci ma> ka. Se 
alege inițial m¿(tab. 7.2). Se calculează 7, din relația (7.6), T din (7.7), 
iar pe ka din (7.3) sau (7.3*). Din relația (7.8) rezultă valoarea lui mg, 
se compară cu valoarea anterioară și se repetă calculul pînă se atinge gradul 
de precizie dorită. Se determină acum p, și Tu din relațiile (7.5), respectiv (7.6). 
; an la finele cursei de destindere variază în limitele indicate în 
abela 7.2. 


19 — c. 582 13 
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Tabela 7.2 


Parametrii de stare la siirşitul cursei de destindere 


Valorile 
Parametrul SE ES 
daN/em?] 35 20,4 
lo) ! 1200. . . 1600 900... 1200 
ma 1,28...1,38 1528531. 31, 


Exemplul numeri 7.1. Să se calculeze parametrii de: stare la finele cursei de destindere, cu 
datele din Exemplul numeric 6.3, știind că fluidul motor pierde către pereţi 8,4% din căldura. 
disponibilă. Din Exemplul numeric 6.3 se cunoaște: p; = 44,6 daN/cm?; T,= 2053 K; 
8, = 1,867; e = 17; Yga = 0,7777 kmoli; Q; = 41850 kJ/kg; A = 1,5. 


R. Se alege inițial ma = 1,32. Rezultă Tu = 2053: (1,867/17)v%2-1 = 1012 K; T= 
2053 (1,867/17)%22/(1 — 1,867/17/(2 —.1,32)- (1 — (1,867/e)2-1:32] = 1800; ka = 1,254— 
—0,0732/1,5+76,7/1300= 1,264, i 

Se rezolvă ecuația (7.8) :8,314(ma— 1,264)/(mg—1)/(1,264 — 1) = 3515/0,7777/(2053 — 1012); 
rezultă după încercări ma=1,306._Se reia calculul și se găseşte ma=1,306, „valoarea care 
reprezintă soluția căutată, : 
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8. CALCULUL INDICILOR DE PERFECȚIUNE AI 
CICLULUI ȘI DETERMINAREA DIMENSIUNILOR 
FUNDAMENTALE ALE MOTORULUI 


8.1. TRASAREA DIAGRAMEI INDICATE 


Pe baza calculului proceselor care alcătuiesc ciclul motor se construiește 
diagrama indicată. Ea serveşte pentru determinarea indicilor de perfecțiune 
ai ciclului (lucrul mecanic specific sau presiunea medie, randamentul și con- 
sumul indicat de combusti- 
bil), dimensiunilor fundamen- 
tale (D, S) ale motorului, pre- 
cum și pentru calculul solici- 
tărilor mecanice și termice din 
organele mecanismului motor. 
Întrucît lucrul mecanical ciclu- 
lui nu depinde de scara dia- 
gramei indicate, se alege o scară 
arbitrară pentru presiune și 
volum. Ca scară a presiunilor 
se alege 1 daN/cm? = 1 cm 
desen, (MAS) sau 1daN/cm? = 
= 0,5... 1 cm desen, (MAC). 
Pentru scara volumelor se alege 
V,=20 ... 25 cm desen. 

Raportul de comprimare e, 
fiind cunoscut prin tema. de 
proiectare rezultă V, = V,Je cm 
desen; apoi Vs = Va — V, cm 
desen. Într-un sistem de coordo- 
nate $ x V (fig. 8.1) se ridică 
ordonatele care trec prin punc- 
tele moarte, pentru V = V, 
și V = V, Se trasează apoi £ 4 
izobara pg și izobarele $, Și Pa, Fig. 8.1. Modele de ciclu pentru calculul termic. 
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presiunile 4, și Pa fiind cunoscute din capitolul 2. Evoluţia de comprimare se 
construiește prin puncte pe baza ecuaţiei politropei ps = fa (Val Va)", 
unde V, reprezintă fracțiuni din V, la scara diagramei (la pmi, V, = V.; 
la pme, V, = Va) iar m, se cunoaşte din capitolul 3. 

Se reprezintă arderea în două ipoteze. 

În ipoteza că arderea se desfășoară în timp se reprezintă prin evoluțiile 
de, cy, yy'; y't (fig. 8.1 a şi b), calculate în capitolele 5 și 6. Volumele Va, Vy, 
Vy şi V, se precizează la scara diagramei pe baza rapoartelor òg, òp, òy Și 8 
(v. fig. 5.69). Evoluţiile dc, cy se reprezintă pe baza legii politropei b, = fa: 
(Val Vie și pa = el V el V 2)", Va fiind cuprins între Va—V,, respectiv 
V, — V, Izobara mas = ct unește punctele yy’ iar evoluţia y'7 se trasează 
pe baza legii izotermei py = Pmas(V„|V.). În fine, evoluţia de destindere t — u 
se precizează prin puncte cu legea politropei ps = þr (V/V "3, ma fiind 
calculat în capitolul 7. 

În ipoteza că arderea se desfășoară instantaneu (MAS) sau parțial instanta- 
neu (MAC), se trasează izocora cy (fig. 8.1, c) sau izocora cy și izobara yy’ 
(fig. 8.1, 4). În această ipoteză presiunea maximă obținută prin calcul la MAS 
este mai mare decît cea reală. De aceea, mag se determină pe baza unui 
coeficient de corecție, Paz = (0,85. ..0,92) $, și reprezintă presiunea maximă 
pentru calculul de rezistență. În realitate, arderea nu decurge instantaneu, 
dar, legea de variaţie a presiunii fiind necunoscută ea se reprezintă arbitrar și 
se obține diagrama rotunjită a cărei arie este mai mică decît aria diagramei 
calculate. 

Se efectuează o rotunjire suplimentară a diagramei, pentru oricare dintre 
ipoteze, la finele destinderii, deoarece supapa de evacuare se deschide cu avans, 
iar curba p (V), în perioada evacuării libere (w'u*) şi la începutul evacuării 
forțate (w*u**), nu se calculează în metoda prezentată. Se precizează volumul 
corespunzător lui w’ cu relația (10.10), Vu = 0,5 Vg Ga, unde ay = 540° — 
—Pa pse “RA şi se trasează arbitrar curba de presiune w’ u* u**, 


8.2. CALCULUL PRESIUNII MEDII INDICATE (LUCRU- 
LUI MECANIC SPECIFIC INDICAT) 


Lucrul mecanic indicat al ciclului se determină grafic (prin planimetrarea 
diagramei indicate) sau analitic. La calculul presiunii medii indicate ș, (lucrul 
mecanic specific indicat) pe baza diagramei indicate se aplică două corecții, 
una fiind determinată de rotunjirea diagramei, cealaltă de metodica de deter- 
minare a randamentului mecanic. În primul caz, diagrama calculată se 
corectează prin rotunjire, care se ia în considerare prin intermediul unui 
coeficient numit coeficientul de rotunjire a diagramei sau randamentul diagra- 
mei “na. Lucrul mecanic de pompaj se cuprinde în randamentul mecanic, 
datorită particularităților metodei de determinare a acestuia (v. par. 9.2), 
de aceea lucrul mecanic indicat al ciclului L, se obține prin planimetrarea 
buclei mari a diagramei (bucla a d c y y' t w u), care se corectează cu coeficien- 
tul de rotunjire ma. Lucrul mecanic specific sau presiunea medie a diagramei 
indicate se determină din relaţia de definiție (1.11). 


Bi = m Lil Y s (8.1) 


292 


unde L, este în cm ? desen, Vy în cm desen, na = 0,95...0,98 pentru dia- 
gramele a, b și na = 0,92...0,96 pentru diagramele c, d (fig. 8.1). Întrucît 
metodele de calcul se bazează pe ipoteze simplificatorii, p, calculat diferă de 
A; determinat experimental cu +5.. .8%. 


Pentru determinarea presiunii p, pe cale analitică se observă că L, este 
definit de diferența dintre lucrul mecanic pozitiv, efectuat în cursa de destin- 
dere și lucrul mecanic negativ, efectuat în cursa de comprimare 

ie = Eoy ap Lup ap Ly: ar Li Ga Laa 2, Laza (8.2) 


indicii referindu-se la evoluțiile termodinamice cunoscute (fig. 8.1 a și b). 


Se explicitează fiecare termen din relaţia (8.2.). 


Prin definiție, lucrul mecanic pe evoluţia politropă a d este: 


y V, 
Laa = (PaVa — PaVa) = Baa (: T ) $ (8.3) 


m— | m, 


Este convenabil să se exprime termenii relației (8.2) în funcție de produsul p4V a. Din ecuația 


politropei rezultă palpa = (Va]Va)me sau (Palpa) (Val Va) = (ValVa)e-:; apoi, ValVa = 
= Val Vo) (Vel Va)= Bale. Prin urmare: 


Laa = PaV all — (Sale) "Ilm, — 1). (8.4) 

Pentru evoluția dc, similar cu relația (8.3.), rezultă: La,=(Ż,V e — PaVa)l(mac— 1) = PaVa 
(Vela Va Dimas — D. | 

Din ecuaţia politropei: papa = (Va]V,)mae san (pulpa) (Val Va) = (ValV )mac—1. în tinal 

Lao = baa — Dlima): (8.5) 

Pentru evoluția cy, similar cu relația (8.3.), dar ținînd seama că Mey< 0 se obţine: Ley = 

= (PV e—PuY pll (mey— 1) = PyVylPeV ed PyVy— 1) (mey 1). Ținind seama de relația (5.35) 

Py =Tpaiar Vy = Ve: ValVa= Va5ul3a; deci py y = PaVa Tyla Peutru politropa 


cy Era Py = Pe (Vel VY = pody- Apoi PeVelbyVy = DY ly) 87.) = 
= Ft a în final: 


Loy= PaV alr Byla) (1189791) Imey- 1). (8.6) 


Pentru evoluția izobară yy’ rezultă: Lp = py'(Vy — Vy) = PyY ely — 8) = T pa Y, 
(ValVa) (8y —8,). În final : gi Boi $ ip 


Lyy = BaValrl8a) (By — 3y)- (8.7) 


Pentru evoluția izotermă y'i rezultă Lyri = py Vy: In (Vi Vy). Dar, by = y= T pa; 
Vy = dp Ve(ValVa) = Vadyl3a: VaV y = (Va V.) (Vy) = tòp- În final 


Lyt = PaVa’ (mòySa) 1n (Bdp) (8.8) 


Pentru evoluția politropă tu, similar cu relația (8.3), rezultă: Liu™(biVt—buV ul(ma— 1)= 
= PV (1 — PuVulbiVol(ma — 1). Dar, evoluţia yt este izotermă, deci PV = by Yy = 
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= pană: apoi, Puldi (VaV u)” (Palb al PD V (VP) (EV = 
= (3ule)ma-l. În final: 


Liu = Pa V a(rdyl8a) [1—(8ple) =] (ma 1) (8-9) 


Cind se adună relațiile (8.4). . . (8.9), produsul pgVa iese in factor comun; pentru calculul 
presiunii p, din (8. 1) el se împarte cu V ș. Atunci, grupul de termeni pg V g| V ș se explicitează astfel : 
a) ValYs = (Vale) (VdV s) = Sal (e — 1, tinind seama de relația (t.4); b) PaVa 
= PaVa? san pa = Pal Val Va)” = palV al V e)" eVa)” = Paee]da“. în final: paValV g = 
= paee](e— 1) 8407}, Substituind relațiile (8.4) .. (8.9) în (8.2) şi pe L; în (8.1) se obține: 


me 8 1 
nen PaE | d, (2 ) Te a 


(221030 i N T 
5 A 3 Pa—h Ş, 
+ òy 1n(ò,/8,) | dy tă t 2A MEN, (8.10) 
ma—l € me— t 


Ji (=)"] _ da pgmae- _ o}. 
e Mae—! 


unde termenii din paranteza mare, pentru recunoaștere, păstrează ordinea din relația (8.2). 
Relația (8.10) are un caracter general; ea se simplifică pentru cazurile particulare ale arderii 
(fig. 8.1, c şi d). Cînd arderea este izocor-izobară rezultă 8ą=8,=8;= 1, iar presiunea medie este 


page ză 8y Ya 1 ( i ) 
= my — 1) + —ļ|1 1 . 
ui e—1 | Sy ma—l AVAL m,—1 e emoi 


(8.11) 


Cind arderea este izocoră se: adaugă condiția 8p =1. 


Valorile presiunii medii p, în regim nominal, pentru motoarele de auto- 
vehicule, sînt arătate în tabela 8.1. 


Exemplul numeric 8.1. Să se calculeze presiunea medie p; pentru un MAC, la care arderea 
este determinată de mărimile: r=2; §g= 1,036; è= 1,036; òy = 1,312; &=1,675; mag= 11,46; 
Ano = — 8,314. Se cunoaște: e = 17; pa = 0,84 daN/cm?; na = 0,97; m, = 1,326; ma= 1,307. 

R. Se obține: p;= (0,97 -0,84. 17 2328/17 — 1) 1,036 +328) (2 . 1,036(1/ 1036934 — 1)/(—8,314— 1) 
+ 2(1,312 — 1,036) + 2- 1,312 - în (1,675/1,312) + 2- 1,312 (1 — (1,675/17}) 0» 307)/0,307 — 
— 1,036 (1 — (1,036/17)0220) (0,326 — 1,036 (10361046 — 1)/10,46); rezultă p = 2,08(0,061 + 
+ 0,552 + 0,641 + 4,351 — 1,901 — 0,044) = 7,61 daN/em ?. În ultima paranteză, ordinea, 
termenilor corespunde cu aceea, din relația (8.2), astfel că evidenţiază ponderea, fiecărui lucru 
mecanic. Se observă că lucrul mecanic de destindere, efectuat pe baza, energiei interne acumulate 
de fluidul motor în timpul arderii, are ponderea, cea mai mare (Liy = 4,351): dintre evoluțiile 
de ardere se reține că Lge + Ley  0(0,061 — 0,044), iar Lyy S Lys (0,552 = 0,641); suma 
Lyt Lyi reprezintă circa 28% din L, Lucrul mecanic de comprimare (Lag = 1,901) este 
aproape 50% din Lu 
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8.3. CALCULUL RANDAMENTULUI ȘI 
CONSUMULUI SPECIFIC INDICAT 


Fiind cunoscută presiunea p; se calculează randamentul indicat cu 
relația (1.28). Din (1.11) rezultă că L, = $:Vs iar din (2.26), Vs = Vof. 
Volumul V, se determină din ecuația de stare (2.23): Vo = Yip RTo; cînd 
se arde 1 kg combustibil vp = v; iar v; = A Lmin + ve kmoli/kg, din (4.57); 
pentru MAC, v, =0 iar pentru MAS, v, = 1/M, (v. par. 4.5). Rezultă 
L; = pV oln = PR Tolbo o» care se substituie în (1.28): 


a E a be 
Po wQ: Po Wi 
unde $, și fo sînt în daN/cm? sau kgf/cm?; Q, în kJ/kg, respectiv kcal/kgf. 
Valorile lui n, pentru diferite motoare se arată în tabela 8.1. 
Consumul specific indicat de combustibil, c; se determină din relația (1.34) 


vTo 


; (8.12) 


cig/kwh] = 3,6 106/40; c[gf/CPh] =1632 108/194 (8.13) 


evident, cu observația anterioară asupra lui Q;. 

Valorile lui c, se arată în tabela 8.1. 

Se alege randamentul mecanic ^m (v. par. 9.3) și se determină randa- 
mentul efectiv al motorului din relația 1.29): ne=n;' Nm Apoi din relațiile 
(1.35), sau (1.32) se determină consumul specific efectiv de combustibil: 
= Cafan Din (1.17) rezultă presiunea medie efectivă: Pe = Nm$i 

Indicii efectivi pentru motoarele de autovehicule se arată în tabela 8.1. 


8.4. BILANŢUL TERMIC AL MOTORULUI 


Prin bilanțul termic se înţelege repartiția căldurii disponibile Qa, între 
lucrul mecanic efectiv și diferitele pierderi (fig. 8.2). Ecuația de bilanț termic 
este i 


Qass = Q, + Qrp + O F Ore kr AQ: (8.14) 


unde Q, este căldura transformată în lucru me- lj 
canic efectiv (Q, = L.[kJ]; Qm, — căldura con- z 
sumată pentru învingerea rezistențelor proprii 
(Qrp = Lr [kJ)); Qu — căldura preluată de 
gazele de evacuare; Os, — căldura transmisă 
pereților de către fluidul motor; AQ, — căl- 
dura conținută. în gazele de evacuare la arderea 
incompletă (energia chimică din gazele com- 
bustibile, CO și H). Arp AQ e 


Qrăc Arez 


de 


Bilanțul termic se exprimă în unități de măsură dife- - 


Ș Fig. 8.2. Schemă pentru ilustrarea 
rite. Dacă se referă la căldura consumată pe ciclu rezultă 


bilanţului termic. 
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= a 
M i i ză ă la consumul de combustibil C, rezul 
= Qimy în k]/ciclu (kcal/ciclu) ; dacă, se refer: 4 a aa 
3 a Š d È ra ic” k]/h (kcal/h). Cînd se efectuează calculul ciclului pen: îi cg comb 
: e e pica Mae sai al/lgf). Uneori, bilanțul se exprimă în procente sau fracțiuni din Qais 
: = 0, Ci . > t sa 
$ E! : : E Qais = Qi y 8 izează fiecare termen din bilant, pentru cazul m, = 1. AnHel Q e= 
4 a i = seaca ale ezintă, căldura transformată în lucru mecanic indicat; 
Š © œ © = în kJ/kg; suma Q, + Qrp TEPI i Să, du i 
i | iul ltă că Qe + Qrp = NQ; iar termenul Qrp devine: Qrp ` n n 
i a Š s È | P “Ea a reluată, de gazele de evacuare reprezintă diferența, dintre entalpia, 
2 3 | ; 
p a = D T | -Qi = (1— Nmr = iulia fluidului proaspăt, adică Qe = vfize — Viipp unde vy este 
J E 3 | ee Sci pi din tabela (4.5, a), iar v; de (4.53). Entalpiile se calculează 
i 5 5 $ 3 geinig aano ED sa G a AE En c. Tg unde C Doe este căldura specifică molară, 
— | N E TA aie temperatura, 74, Căldura specifică, Cp fp se 
3 Š | erei a BA ace T fluidului proaspăt la intrarea în conducta de admisiune. 
2 
i ~ | eee i a iasi ta i se destinde de la presiunea p, la pre- 
: ; | lează în ipoteza că fluidul motor 
: : EE ee Se ii litropic în procesul de evacuare, 
> i d i |Pu)1 1e, m, fiind exponentul politrop ; 
; a i : R er r T 0,05 0,20, unde k, se calculează cu relațiile (7.3) 
z % e M, = ,05.,..0;20; 
3 > in ce aaa te Za Ta. Cândare A Qin este diferența A Qin=0, — Qin unde Qin se 
; $ 3 A Mae ER tea A Qrac se calculează prin diferenţă, din relația (8.14). 
: i determină cu relația, (4.48). Termenul Q,ze 
ni izează mări i i ăldură, ceea ce dă posi- 
i : : ri S leasc di ecţiile în na ea Sepi pentru perfec- 
ili să i ă C . Y ” .. 
i | ri ip i To R țului termic se proiectează unele instalații 
i : | ierte la aem de apă și radiatorul de ulei. O ilustrare 
| a ili . : . . . 
: è | | eee air du ia motor se obține prin intermediul diagramei 
l is iara A ac ai ue rezintă la o scară convenabil aleasă mări- 
3 ; i i . . . 
= = Ea mada ce ul ja ic. În secțiunea I—I se citesc pierderile 
: , canoe aa Re Age „dependente. În realitate, au loc schimbări 
i E i ate (aa pipe a II—II se citesc pierderile de căldură 
E î j j i Di ri ` . 
: j să: a P s Ästi o siduma Q, care reprezintă frecarea dintre piston, 
: ; 3 boii îi i i Z 0,5 Q z trece în căldura preluată de sistemul 
| - -= FE n pori i i a i anume Q, trece de asemenea în 
=] ` ăcire. O parte din căldura Qo Și à E Motorul 
` ' Se ăci in contactul dintre gaze și conducte. otor 
: ? si Š | pai af mă di A ediului ambiant, prin radiație și ventilație, 
: i gre Ean d E (căldura preluată de uleiul de ungere Q, 
2 = R a | eprezintă o fracțiune din Q, eluată E 
: i a o | nl diului prin ventilația carterului inferior), o fracțiune 2gs 
i i - a e a ție Q4) ṣi o fracțiune din căldură preluată de sis- 
E g g E (căldura pierdută prin raati Qa) Ș 
[i 5 E g temul de răcire Q; (prin ventilație). 
: £ A g F | Ecuația (8.14) devine: 
Ẹ E3 EI S it | 
E x 
i| e j — T Qais = Qe + O2 + Ohe + AQ + Or 
e 
3 5 E ) (8.15) 
g A : ze 
EA A g | 
E À F i ă de 
E ă ES ! unde 9%, este căldura DA S 
pE sistemul de răcire (Qfae = Qpa + Qi 
3 > ED | + 02—05) iar Orez — termenul rezi- 
E $ | A Qar TO, F Qa) Ca e 
: : 3 . . i a 
E 8 A o i cepția lui Q}, termenii Ca Taa 
S S ER ! luează greu, astfel că, a pioiec j 
E > .* j evaluează Q, se admite On FN 17 
iar că tă de sistem: = i 
di s 3 E ae i i ig. 8.3. Diagrama fluxului termic. 
d Ş EI cire rezultă din relația (8:15), tot prin Fig. 8 gr 
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Tabelul 8.2. 
Componentele bilanţului energetie 
MOTORULUI | CAA | Oze 1% | Orâz 6 | Om tel | Qaez 
MAS 21...29 28...48 14...28 12240. 8...19 
MAC 28...41 24...44 10233 [4 8...16 


lge 
e Fe 
: q, 
7 Q 0 / E -m lait Ea 
0 O 1200 KOO 60 BM n „fo 
2000 3000 4000 Fola] del] -o ljen] 
0. j : 


` Tig. 8.4. Influența sarcinii și turației asupra bilanţului termic : 
a — MAS; b — MAC; c— MAC. 


diferență. Mărimea, diferitelor componente ale bilanţului energetic se arată 
în tabela, 8.2. Variația componentelor bilanţului energetic cu turația și 
sarcina se arată în figura 8.4. 


8.5. CALCULUL DIMENSIUNILOR FUNDAMENTALE 


Se numesc dimensiuni fundamentale ale motorului alezajul cilindrului D 
și cursa pistonului S. Dimensiunile fundamentale se determină pe baza for- 
mulei puterii (1.18), căreia i se asociază relația (1.1): 


= Po sin ; 2) — 10: 72? s 1.4 
Pik W] = Sa a Vsidm?] = (1.1) 


La proiectare se cunoaște puterea P, determinată pe baza calculului de 
tracțiune al autovehiculului. Cele: două relaţii se tratează ca un sistem de 
ecuaţii care cuprinde șapte necunoscute (p, v, Vs, i, n, D şi S). Una dintre 
necunoscute, presiunea $, se determină sigur prin calculul termic al motorului. 
Următoarea necunoscută, numărul de timpi v se definește la proiectarea de 
concepţie (v. cap. 29), dar, pentru motoarele de autovehicule este aproape 
universală soluția v = 4. Pentru următoarele cinci necunoscute proiectantul 
caută condiții suplimentare. Pe baza experienţei acumulate de-a lungul dece- 
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niilor în domeniile proceselor termice, construcției și fabricaţiei, proiectantuB 
apelează la următoarele relații suplimentare : 


S 30 000 — _3 Sn 
e (8.16); n= o en Wp = 10 o (8,17*); 
E i P p 
Pr ==7(8-18); V, = iVs (8.19); Pa = = (8.20); Pa = 10—24 (8.21); 
L A ) t 1Y s ( ) 1 3 ( ) A Deja ( ) 


unde S și D sînt în mm, W, în m/s, n în rot/min; P, şi Pa în kW(CP); Vy 
și V, în ms; P, în kW/1 (CP/1); Pa în kW/dm2 (CP/dm?). ., 

Fiecare dintre relaţiile (8.16)...(8.21) introduce o necunoscută nouă 
(V, Wr, Pr, Ve Pa ṣi P3), astfel că, în sens strict matematic, problema 
păstrează același grad de nedeterminare. Dar, pornind de la cunoștințele 
actuale, proiectantul poate alege valoarea oricăreia dintre noile necunoscute: 
şi determină în acest fel dimensiunile fundamentale. În opoziție cu această: 
soluție, în capitolul 29 se ârată o metodă care permite ridicarea completă a 
gradului de nedeterminare, bazată pe un număr de relații care se referă la 
nivehil de solicitare termică și mecanică a motorului. În continuare se dis-: 
cută valoarea noilor necunoscute. 

Relaţia: (8.16) stabilește o corelaţie între cursă și alezaj; p se numeşte 
raportul cursă pe diametru şi are semnificații funcționale și constructive atît 
de importante încît motoarele de autovehicule se împart astăzi în trei clase 
mari după valoarea acestui raport. Motoarele care au V = 1 se numesc motoare: 
pătrate (S=D); motoarele care au 4< 1 se numesc motoare subpătraie (S< D), 
iar acelea care au p> 1 se numesc motoare suprapătrate (S> D). MAS-urile 
moderne sînt în general motoare subpătrate (4 = 0,57...0,95); MAC-urile 
moderne sînt motoare suprapătrate (p=1,05. . . 1,35). Multe decenii, motoarele 
au adoptat formula Ņ> 1. Trecerea la motoarele subpătrate, începînd din 
anii '50, a condus la cîteva avantaje importante. În primul rînd se observă 
că, reducerea lui y pentru aceeași cilindree (fig. 8.5), micșorează înălțimea 
motorului și totodată înălțimea turismului, ceea ce este esențial pentru 
realizarea unor mașini cu o viteză sporită de înaintare și cu o vizibilitate mai 
bună pentru conducător. : 


Se compară două motoare, dintre 997, 
7 Ea 


care unul dintre ele va fi considerat á 4100, 
motor de referință și va fi desemnat 
prin mărimi stelate. Dacă motoarele 
păstrează aceeași cilindree, Vs= TA, 
la reducerea raportului Ų apar mai 
multe implicații: se substituie rela- /% 
ţia (8.16) în (1.1.) şi se obține S%/j2= f 
= S*3/}*? şi Day = D*ap*, de unde 
rezultă: 


S]S* = (Why) (8.22) a 


Fig. 8.5. Influenţa raportului S/D asupra înălţimii unui 
motor de 1] cilindree. 


DID* = (V* pps. (8.23) 
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Din relaţia, (8.22) rezultă că dacă, 4 scade, cursa motorului se micșorează. Considerînd ca 
exemplu cazul Ņ* = 1, Ņ= 0,7 se observă că S/S* se micșorează de 0,78 ori. Din motive care 
se arată mai departe viteza medie a pistonului se limitează. Dacă se impune condiția. Wp = W8 
rezultă, Sn = S* n* sau njn* = S*/S. Cu relația, (8.22) rezultă, 


nn” = (WE, (8.24) 


iar pentru exemplul considerat, n/n* crește de 1,268 ori. Așadar, micșorarea raportului 4 permite 
mărirea, turaţiei, fără a compromite viteza Wp. Această, proprietate a fost hotăritoare pentru 
trecerea, la, motoarele actuale de turism, de putere litrică, sporită. Mărirea, turației creează difi- 
cultăți de umplere, dar, se observă din relația (8.23) că reducerea lui 4 permite creșterea, aleza- 
jului, pentru exemplul dat, de 1,126 ori. Se oferă astfel posibilitatea montării în chiulasă a unor 
supape cu talere de diametru sporit, ceea ce atenuează efectul negativ al creșterii turației asupra 
lui % Un alt avantaj al reducerii raportului 4 și al cursei S îl constituie creșterea, turației 
critice a arborelui cotit (v. par. 14.1) ceea, ce face posibilă utilizarea unor turații nominale mai 
mari, fără, pericolul de rezonanță. MAS-urile nu folosesc amortizoare de vibrații. La reducerea 
raportului Ņ} atrage atenția și cîteva dezavantaje: forța de presiune a gazelor Fp este propor- 
țională cu 7D2/4 sau Fp ~ D? (v. rel. 10.26); pentru cele două motoare rezultă ținînd seama 
de (8.23) F Ala = D2/D*2 = (p*/Ņþ)?3. În exemplul considerat F p creşte de 1,268 ori. 
Pe de altă parte forța de inerție a pistonului este F 4p ~ mpra? (v. rel. 10.28). Se consideră 
frecvent că masa pistonului este mp~D?. Ținînd seama de relațiile (8.22)...(8.24) rezultă 


Fap _ mpra? D D 3 sS n 243 Ņ* 3/3 4 \23 pe ji [a 5/3 
zale) (5) E) 4) CC) 


ceea, ce înseamnă că pentru exemplul considerat F 4p creşte de 1,81 ori. Creșterea forțelor de pre- 
siune şi de inerție la reducerea, lui 4 este hotăritoare pentru MAC, care funcționează cu presiuni 
maxime mai ridicate și folosește pistoane de masă sporită. De aceea, la MAC „reducerea lui 4 
deși se manifestă ca o tendință, rămîne în urmă fața de MAS. Cu rare excepții, MAC-ul 
este un motor suprapătrat; frecvent, | tinde astăzi spre unitate. Reducerea lui 4 odată cu 
creşterea, alezajului amplifică înclinarea la detonație a MAS-ului; la MAC se pretinde un jet cu 
penetrație mai mare, pentru o cameră unitară deschisă, 


Viteza medie a pistonului se corelează cu procesul de uzare și cu încărcarea 
mecanică și termică a organelor mecanismului motor. Se admite că uzarea 
mecanismului motor este proporțională cu viteza medie a pistonului, deoarece 
frecările interioare sînt determinate de viteza relativă. dintre suprafețele în 
mișcare. La motoarele de autovehicule Wp variază în limitele: 9...13 m/s la 
MAC și 10. . .17m/s la MAS. Valorile mai mici se impun pentru motoarele de 
autobuze și autocamioane, care trebuie să realizeze o durabilitate sporită. 
La motoarele maşinilor de cursă Wp = 15...23 m/s. Dacă se alege Wp 
turaţia rezultă din calcul (rel. 8.17). La proiectare, adeseori problema se tra- 
tează invers.. Se impune ~, pentru a obţine avantaje de putere litrică, dar se 
limitează pentru a nu compromite umplerea și arderea, pentru a nu amplifica 
forțele de inerție. La motoarele de. autovehicule n variază în limitele 1800... 
2800 rot/min pentru MAC de autobuze și autocamioane; n= 4000. . . 5000 rot/ 
[min pentru MAC de turisme; m = 3300...4500 rot/min pentru MAS de 
autocamioane și autobuze; m = 4500. . . 6000 rot/min pentru MAS de turisme; 
n = 7500...12000 rot/min pentru MAS-urile mașinilor de curse. Dacă se 
alege n se verifică viteza Wp (rel. 8.17*). La alegerea vitezei Wp trebuie să se 
ţină seama. și de considerentele evidenţiate la discutarea. relației (1.19). 
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Un indice de performanță a motorului este puterea litrică P, (rel. 8.18), 
Pentru avantajele care le creează puterile litrice ridicate, la proiectare se im- 
pune P, ca un deziderat de competitivitate. P, = 15...30 kW/L (20... 
„+ .40 CP/1) la MAC; P, = 30...45 kW/L (40...60 CP/1) la MAS. 

Litrajul V, reprezintă o mărime atît de importantă încît autoturismele 
se clasifică adeseori după valoarea acestuia. Astfel, se disting: autoturisme 
de mic litraj (V, = 0,6. . . 1,1 1); autoturisme de litraj mediu (V, = 1,2. . . 1,81); 
autoturisme de litraj mare (V, = 2...81), autoturisme de litraj foarte mare 
(V, = 3...61). Pentru mașinile de curse litrajul este o mărime legată de for- 
mula de concurs. Adeseori, la proiectare, pentru motoarele de autoturisme, 
litrajul apare ca o mărime impusă. 

Puterea efectivă P,. (rel. 8.20) reprezintă puterea dezvoltată de un cilindru 
al motorului și se numeşte puterea pe cilindru. Puterea P,, este corelată cu 
numărul de cilindri, care arată gradul de compartimentare al litrajului. 
De exemplu, litrajul de 12 1 al unui MAC de autocamion poate fi împărțit 
în unități de 2 1; 1,5 1; 1,2 1 care corespund la 6, respectiv 8 și 10 cilindri. 
Precizarea gradului de compartimentare a unui motor reprezintă una dintre 
cele mai complexe probleme ale proiectării de concepție (v. cap. 29). Se observă 
că, cu cît gradul de compartimentare este mai înalt, cu cît ș este mai mare, cu 
atît puterea P, este mai redusă. Solicitarea mecanică și termică a unui motor 
este cu atît mai redusă cu cît Pa este mai mic, deoarece se micşorează dimen- 
siunile fundamentale D și S, deci și forța de presiune (F, ~D?) și forța de 
inerție (mp~ D3, 7 = S|2) și viteza medie Wp(Wp~S), n fiind invariabil. 
În exploatare un motor cu un cilindru ar fi ideal pentru că lucrările de între- 
tinere şi reparaţie se efectuează la un singur mecanism motor. Un motor cu un 
cilindru nu este însă realizabil la nivelul actual de tehnică, pentru puterile 


și dimensiunile cerute de un autovehicul, 


Se compară două motoare care îndeplinesc următoarele condiții: V, = Vf; p, = pf; 
Wp = W$; v = v*. Din relația (1.19) rezultă: P, = RV be p (1/S), k fiind o constantă. Așadar, 
pentru a mări puterea motorului, trebuie mioșorată cursa. Există două, posibilităţi: din condiția 
V,=VE adică iÐ 25 = i*D* 25%: 1) i=i* şi se substituie D din relația (8.16): S3/j? = S%/js 2; 
deci dacă se micșorează S se reduce și V, dar cazul y variabil a fost discutat anterior; 2) p=Ņ*, 
atunci iS? = i*S*3— sau S*/S = (iji*) 1]2— iar 


PPE = S*IS = (ii) it, (8.25) 


ceea, ce arată că prin mărirea gradului 

de compartimentare a aceluiași litraj |, 2005 
se obține o putere sporită, pentru 
aceeași presiune medie p, şi aceeași 470 
viteză medie Wp. Întrucît V,=ct, ŞI. 
rezultă că (PJV )(PŽIVŽ)=P,PŽ= Sua 
= (ijimile. În figura 8.6 s-a repre- ŞI 
zentat dependența P,(i) calculată, È 75 

a 


luînd ca motor de referință i* = 1; 


VE = 0,4 1; PE =73,51W/1. Confrun- da 00 w w 05 w B WI] 
ta bi 2 loril terii 

s a curbelor T] cu valorile) pui ain Fig. 8.6. Influența numărului de cilindri asupra puterii 
litrice pentru 150 motoare care echi- litrice : 


pează, mașini de curse și turisme sport 1 — maşini de curse; 2 — turisme sport, 
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a dat o bună coincidență. Mărirea numărului de cilindri reprezintă o soluție costisitoare 
în fabricație şi exploatare. Proiectantul o adoptă numai cînd este constrîns de limitarea puterii 
pe cilindru sau de considerente suplimentare, care se prezintă în capitolele următoare. 


Motoarele actuale pentru autovehicule se construiesc cu î = 2, 3, 4, 5, 6, 
8, 10, 12 și 16 cilindri. La motoarele de turism, 4 = 2...8 la motoarele pentru 
mașini de curse, 4 = 8, 10, 12, 16; la motoarele de autocamioane, autobuze 
tractoare, î. = 3...16. Puterea pe cilindru variază în limitele: P, = 
= 7...20 KW/cil (10...28 CP/cil) pentru autoturisme; Pe = 14...37 kW/ 
[cil (20...50 CP/cil) pentru autocamioane și autobuze. Relația (8.20) se folo- 
seşte la proiectare în ambele sensuri: fie se alege ş, fie se alege Pa. 

Puterea raportată la aria pistonului (rel. 8.21) reprezintă o mărime care 
apreciază gradul de încărcare termică a pistonului (v. cap. 29). Ea este o 
mărime restrictivă îndeosebi pentru MAC și variază la motoarele de autove- 
hicule, în limitele P4 = 14,7...36,7 kW/dm? (20...50 CP/dm?). Din relația 
(1.19) rezultă Pa = Pi (m D2/4) = (104/v) bW p, ceea ce arată că dacă 
se alege P, și se cunoaște p, se precizează și W p. i 

Este suficient să se aleagă trei dintre cei șase parametri definiți de relaţiile 
(8.16)...(8.21) pentru ca sistemul (1.18) și (1.1) să devină determinat. 


Exemplul numeric 8.2. Să se determine dimensiunile fundamentale ale unui MAC de auto- ` 


camion în patru timpi, care dezvoltă o putere maximă P, = 158 kW (215 CP) la p, = 8,5 daN} 
Jem 2. Se alege: Ņ = 1,24; Wp = 11 m/s; Pa = 26,33 KW (35,8 CP). 

R. Din relația (8.20) rezultă i = 158/26,33 = 6. Substituind (1.1) în (1.18) și grupînd ter- 
menii se obține 1200 P, = 10 6+-pa(m D 2/4) -Sn; din (8.17) rezultă S-n = 30000-.11 = 
= 330000 astfel că: 1200-158 = 10”6.6:8,5:330000 (m/4)D2, de unde D = 120 mm. Din 
(8.16) rezultă S = 1,24:120 = 149 mm, Din (8,17): n = 30000. 11/149 = 2215 rot/min, Din 
(1.1):Vg = 10%. (7/4) -1202 149= 1,685 1. Din (8.19): V,=1,685-6= 10,1 1. Se verifică celelalte 
mărimi: P= 158/10,1= 15,64 kW/1 = 21,3 CP]; P4 = 104 26,33/(7/4) -1202 = 23,3kW/dm? = 
= 31,7 CP/dm?. : | ` 
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CARACTERISTICILE MOTOA 


RELOR 


9.1. CONDIȚII DE DETERMINARE 


Se numește caracteristică a unui motor. diagrama care reprezintă curbele 
de variaţie a unor mărimi sau indici de performanță ai motorului (puterea, 
momentul motor, consumul de combustibil etc.) în funcție de un parametru 
de regim (turația, sarcina) sau un parametru de reglaj, considerat ca variabilă 
independentă. 

Caracteristicile unui motor servesc la stabilirea. posibilităților de utilizare 
a acestuia, precum și la precizarea reglajelor optime. Caracteristicile motoare- 
lor se împart în mai multe clase și anume: 1) caracteristicile de reglaj ; 2) carac- 
ieristica de pierderi; 3) caracteristica de sarcină; 4) caracteristicile de turație, 
caracteristici diverse*). 

Caracteristicile motorului se determină numai pe cale experimentală, după 
metodici standardizate. În România caracteristicile motoarelor cu ardere 
internă pentru autovehicule se determină în conformitate cu STAS 6635-76. 
Standardul prevede măsurarea unui număr de 18 mărimi (tab. 9.1) la încer- 
carea motorului pe banc. Primele trei mărimi (1...3) precizează sau ser- 
vesc pentru determinarea performanţelor energetice și economice ale motoru- 
lui. Performanţa de moment motor se măsoară direct, puterea se determină 
cu relația (1.20). Următoarele două mărimi (4 și 5) definesc starea mediului 
ambiant. Grupul de mărimi care urmează (6 și 7) serveşte pentru determinarea. 
performanței de umplere (v. rel. 2.17) și pentru aprecierea perfecțiunii arderii 
prin coeficientul de dozaj (v. rel. 2.3) și indicele de fum. Se disting apoi 
mărimile (8 și 9) care precizează regimul termic al motorului. Funcționarea 
motorului se controlează prin grupul de opt mărimi care urmează (10...17). 
În fine, ultima mărime (timpul) servește pentru determinarea consumului 
orar de combustibil și turației medii. 


Motorul se montează pe un stand sau banc de încercare prevăzut cu aparatura necesară 
determinării tuturor mărimilor din tabela, 9. 1. Schema, de principiu a standului se arată în figura, 
9.1 iar numerele corespund. mărimilor din tabela 9.1. ` 

Motorul se încarcă, prin intermediul unui echipament numit frînă. Frîna F se cuplează 
direct cu motorul M (fig. 9.1). Frîna aplică la flanșa arborelui cotit un moment rezistent egal cu 
momentul efectiv dezvoltat de motor. Totodată, frîna disipează lucrul mecanic dezvoltat de 
motor, prin frecare sau prin curenți electrici. De aceea, frînele se împart în două clase: frîne 


* Clasa, caracteristicilor de regulator se tratează în par. 18.6. 
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Mărimile măsurabile la încercarea motorului pe stand 


Tabela 9.1 


Nr. crt. Mărimea Unitatea de măsură Precizia de măsurare 
1 [Momentul motor | daN-m +0,5% 
2 Turația arborelui motor rot/min +0,5% 
Numărul total de rotații ale arborelui rotații +10 rot 
motor i 
3 [Consumul orar de combustibil kg/h sau (1/h) j +1% 
4 |Presiunea atmosferică kPa +0,070 kPa 
(mm Hg) +0,5 mm Hg 
5 [Temperatura aerului e + 1*C 
6 [Consumul de aer (măsurarea se execută kg/h sau +2,0% 
după necesitate) (m?/h) 
7 Indicele de fum (la MAC) Bosch +3% | 
= Hartridge 
8 Temperatura gazelor de evacuare SG i 4+5*C 
9 [Temperatura lichidului de răcire eC +1°C 
10 [Temperatura uleiului oc 41°C 
i 
11 [Presiunea uleiului kPa | + 10 kPa 
(at) ı +0,1lat 
12 |Presiunca combustibilului aa E0- kEa 
(at) +0,05 at 
25 
13 |Presiunea sau depresiunea din sistemul de! Pa E au (ea a e 
evacuare a gazelor de ardere (mm H,0) +2,5 mm H,O 
=j E A Zr SRI S A] 
14 [Presiunea gazelor de ardere la intrarea în kPa $0,5 kPa 
turbină la motoarele supraalimentate cu 23,75 mm Hg 
turbocompresor (mm Hg) £3.75 mm Hg 
15 Depresiunea în galeria de admisiune sau kPa +0,5 kPa 
presiunea de supraalimentare a 
(mm Hg) „| +3,75 mm Hg 
16  |Depresiunea de comandă a avansului la MAS mm H,O | +1% 
(dacă motorul are dispozitiv de avans) mm Hg sau kPa 
vacuumatic) 
17 [Unghiul de avans la aprindere (la MAS),| grade rotație +1 
respectiv unghiul de avans la injecție| arbore cotit 
(la MAC) 
18 [Timpul s +0,2 s 
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cu frecare și frîne electrice. Frînele cu frecare sînt de tipul mecanic, aerodinamic, hidraulic.. 
Ultimul tip are în prezent o largă răspîndire deoarece este simplu şi are o mare capacitate de a 
disipa lucrul mecanic. 

Frîna hidraulică este alcătuită dintr-un disc 1, fixat pe arborele 2 care se cuplează cu moto- 
rul (fig. 9.2, a). Discul se mișcă în interiorul carcasei 3 care se sprijină liber pe rulmenții 4.. 
De la un rezervor de egalizare a presiunii, apa pătrunde în carcasă prin robinetul 5, este proiec- 
tată la periferie de forțele centrifugale și formează un inel 6, fiind evacuată prin conducta, 7. 
Grosimea inelului de apă se reglează prin roata melcată 8, care rotește ștuțurile rabatabile 9 
de evacuare. Lucrul mecanic dezvoltat de motor este preluat de frecarea dintre disc și inelul 
de apă, precum și de mișcările turbulente intense din interiorul inelului. Frecarea, dintre inelul 
de apă şi carcasă dezechilibrează carcasa care se rotește. Carcasa se aduce în poziția inițială, 
aplicînd în exterior un moment care este egal cu momentul motor. În acest scop, pe carcasa. 
frînei se fixează un braț 10, de lungime L, cuplat cu un dispozitiv de pendulare. Momentul 
forței de masă m echilibrează momentul dat de forța F a cărei valoare se citește pe un cadran. 
Momentul rezistent va fi Mp = F:L, iar puterea motorului PkW] = F-L *n]955 sar PCP] 
= FL n|716,2. Pentru comoditate se alege lungimea L = 0,955 m în primul caz și L=0,7162 m: 
în al doilea caz, în ambele cazuri P, = Fn/1000. 

Frina electrică este de tipurile: electromagnetică, de curent continuu și de curent alternativ. 
Primul tip este pe cale de răspîndire. Frîna electromagnetică (fig. 9.2, c) se bazează pe fenomenul 
curenților turbionari care se formează între rotorul 1 și statorul 2, prevăzut cu o bobină inelară 3. 
Curenții turbionari care se formează în stator se opun mişcării rotorului și creează momentu 
rezistent. Lucrul mecanic se disipează sub formă de căldură; curenții turbionari încălzesc sta- 
torul, din care cauză acesta este prevăzut cu un sistem de răcire cu apă, în circuit deschis. 
Momentul motor se măsoară ca și în cazul precedent, ca urmare a dezechilibrului statorului. 
Frina se caracterizează printr-o mare stabilitate în precizie și oferă posibilitatea automatizării 
instalaţiei. : 

Consumul de combustibil se determină prin metoda volumetrică și metoda gravimetrică. 
Prima metodă este simplă dar pretinde cunoașterea densității combustibilului. Măsurarea gra- 
vimetrică a consumului de combustibil, care se răspîndește în prezent se efectuează cu ajutorul 
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Fig. 9.1. Schema instalaţiei pentru determinarea caracteristicilor standard... 
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Fig. 9.2. Echipamente și instrumente de măsurare pentru caracteris- 
ticile standard : frina bidraulică (a și b) ; frina electrică (c): cîntar 
(d); tahometru (e). 
unei balanțe (fig. 9.2). Pe un platou se așază vasul de alimentare 1, pe celălalt, mase de 
echilibrare statică 2. Un robinet 3 cu trei căi asigură alimentarea în trei situații distincte A, B, 
C. Comutarea, robinetului în poziția C obligă motorul să, consume combustibil din vasul 1. Se 
măsoară timpul în care se consumă o anumită, cantitate de combustibil, precizată de acul 
balanței și se calculează consumul orar C, 2 
În prezent instalația se automatizează. Cronometrul pentru măsurarea timpului este 
acționat de un releu, comandat electric. În circuitul electric se prevede o fotocelulă fixată 
pe acul indicator al cîntarului: pe cadranul cîntarului se fixează, două surse de lumină, în 
dreptul a două repere care definesc cantitatea de combustibil consumată, Cronometrul este de- 
clanșat și apoi oprit, cînd acul trece succesiv prin dreptul celor două, repere. 
Consumul de aer C, se determină cu un debitmetru sau prin metoda diafragmei (v. cap. 
2, fig. 2.2). Gradul de umplere se determină din relația (2.17) în care Cp, = Ca + C, și 
Cop dir relaţia, (2.9); în ultima relație pgp, este definit de (2. 15). Se obține în final 


Cat Co Amin t RelRa 
(0.12/v)poaV sî” Min + | 
unde C, 'C, sint în kg/h, V g în dm?, pog în kg/m?. La MAC, A = œ0;la MAS, Rp 73]]gK, R= 


= 287 J/kgK; pentru Lm = 15, A = 1, se obţine al doilea, raport care este 0,95, ceea, ce repre- 
zintă o corecție de 5%. Densitatea, po, se referă la condițiile standard. 


3 (9.1) 
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Turația medie ñ se determină cu ajutorul unui contor care înregistrează numărul de rotații 
efectuat de arborele cotit, într-un interval de timp măsurat cu un cronometru. Raportul celor 
două mărimi precizează turația îi care servește pentru calcule. Turaţia momentană n servește 
pentru control și se măsoară cu un tahomeiru: care este de tip centrifugal, magnetic, electric, 
optic, stroboscopic, electronic. Tahometrul centrifugal (fig. 9.2, e) este alcătuit dintr-un inel 1, 
antrenat în mișcare de rotaţie de axul 2. Sub acțiunea forțelor centrifuge inelul se rotește în pla- 
nul desenului, mișcarea se transmite la acul aparatului prin intermediul arcului 3, mufei 4 
şi pîrghiei 5. 

Presiunile statice se măsoară cu manometrul (suprapresiuni) cu vacuumetrul (depresiuni) 
cu barometrul (presiunea pọ) cu manometrul diferențial (diferențe de presiune). Presiunile di- 
namice se măsoară cu indicatoare mecanice, optice sau electrice. În ultimul caz, receptorul de 
presiune este de tipul piezoelectric (v. fig. 2.5) capacitiv, rezistiv, inductiv, fotocatodic. În 
prezent, în domeniul motoarelor se folosește o diversitate de unități de măsură pentru presiune 
(tab. 9.2). = 

Temperaturile se măsoară cu termometre cu lichid (cu mercur sau alcool) sau cu termo- 
metre electrice (termocuplu sau termometru cu rezistență electrică). 

Indicele de fum se măsoară cu aparatul numit fummetru. Se folosesc două tipuri de fumme~ 
tre, Bosch (B) şi Hartridge (H), care funcționează după principii diferite și definesc scări dife- 
rite de fum, care poartă numele aparatului. Fummetrul H se bazează pe transparența. 
gazelor de evacuare. O probă de gaze este iluminată cu un fascicul luminos. Dacă D, este 
fluxul luminos care trece prin aer iar Ọ fluxul care trece prin gazele de evacuare, atunci = De 
exp (kzsl), unde k este coeficientul de extincție, care depinde de natura particulelor și coeficientul 
de undă a luminii; z — numărul de particule pe unitatea de volum ; s — aria suprafeței proiectate 
a particulelor; 1 — lungimea drumului optic. O rază de lumină, traversează coloana 1 (fig. 9.3,a) 
prin care trec gaze prelevate din conducta de evacuare și ajunge la o celulă fotoelectrică. 
plasată într-un circuit în care se generează curentul I. Apoi sursa luminoasă este deplasată 
în dreptul tubului de referință 2, plin cu aer și se măsoară curentul Jọ. Intensităţile f și Jọ sînt 
proporționale cu fluxurile Ọ și D, iar scala aparatului se gradează liniar, în procente 100 (I — 10)/79 
cu diviziunea zero pentru aer, cu diviziunea 100 cînd fumul obturează complet lumina. Fum- 
metrul B se bazează pe filtrarea gazelor de evacuare. Proba de gaze, prelevată din conducta, 
de evacuare traversează o hîrtie de filtru. Gradul de fum se determină după gradul de 
înnegrire a hirtiei de filtru, care se apreciază cu ochiul liber, prin comparaţie cu hîrtia etalon, 
sau cu: un dispozitiv electronic cu fotocelulă. Scara etalon cuprinde 10 diviziuni (b). Nu 
se poate stabili o corelație exactă între scara, B și scara H; o corelație aproximativă se arată, 
în figura (9.3, c) 


Tabela 9.2 
Relaţii de transformare între unităţile de măsură ale presiunii 
Unitet de Se daN/em? kgia bar mm H,O E y atm 
i 

N/m?, Pascal 1 10—-5 |1,0197- 105 102, k 10197. 10/750- 1075 10,987.10-5 

daN/cm? 105 1 1,0197 1 10197 750 0,987 

kgf/cm?, at 0,981- 10510,981 1 0,981 0, 1: 105 J 735,6 0,968 
bar 105 1 1,0197 1 10197 750 10 987 i 
mm H,O 9,81 9,81- 10—510. 1075 9,81- 105 1 7356: 10-5| 9,68- 1075 | 
mm Hg (Torr)| 133,3 133,3- 10-5| 136- 105 133,3- 10| 13,6 1 1 131,6- 1075 | 
atm 1,013- 105| 1,013 1,033 1,013 10,33- 103 |760 1 | 


de < 

i i eocuare fatocelula 
i = A a 
ampli- 
EI- ficator 


e 
at a 


10150 E 250 TREE, 
Puterea motorului [kW] Unităţi Bosch (UB] 
e 


Fig. 9.3. Determinarea indicelui de fum: schema aparatului Hartridge 
(a); scara-etalon Bosch (b) ; corelație între scara Bosch și scara Hartridge (c). 


Avansul la declanșarea, scînteii sau injecției se măsoară static și eventual dinamic. Timpul: 


se măsoară cu un cronometru, 

Încercarea motorului se efectuează în regim stabilizat, adică numai atunci cînd toate 
mărimile de măsurat rămîn invariabile în timp. Măsurarea începe după cel puțin | minut de la 
funcționarea stabilă. În decurs de 1 minut se înregistrează mai multe valori ale fiecărei 
mărimi de măsurat, după care se determină valoarea medie. 


S-au dezvoltat două metode distincte de încercare, după modul în care se 
echipează motorul cu echipamentele auxiliare. Astfel, cînd motorul este echi- 
pat cu toate instalațiile și agregatele auxiliare (în România conform STAS 
10206-75) inclusiv filtrul de aer, instalația de evacuare completă, ventila- 
torul, generatorul de curent continuu fără sarcină, dispozitivul de pornire, 
se măsoară la arborele cotit puterea disponibilă pentru consumator, care se 
numește putere netă. Pentru cunoașterea rezervei de putere a motorului, 
acesta se încearcă cu un număr cît mai redus de echipamente auxiliare (fără 
filtru de aer, electrogenerator, ventilator) cu suspendarea preîncălzirii încăr- 
căturii proaspete la nivelul conductei de admisiune, eventual cu reglarea 
manuală a avansului la producerea scînteii și a dozajului la valorile optime. 
În aceste condiții puterea măsurată este maximă posibilă și se numește putere 
brută. Puterea netă se determină în conformitate cu standardul românesc 
STAS 10206-75, cu standardul german DIN, cu standardul sovietic GOST; 
în literatura de specialitate, puterea netă este cunoscută sub numele de putere 
DIN (P.pıy)- Puterea brută se determină în conformitate cu standardul 
american și britanic SAE și se mai numește putere SAE (P,saz). În tabela 9.3. 
se arată condițiile de încercare a motorului după principalele standarde. 
Curbele P,(n) și M, (n) determinate după cele două standarde se arată în 
figura 9.4. Se obţine pentru MAS, Pesaz = (1,15...1,20) Penry; pentru MAC 
s-a obținut Por = 0,927 Pesag — 1,9. 

STAS 6635-76 prevede o probă denumită siguranța în functionare pe 
baza căreia se determină puterea efectivă la sarcina totală. Astfel, motorul 
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Fig. 9.4. Puterea netă (DIN) și puterea brută (SAE): 
a—MAS de turism; b—MAC 797-05 fabricat la I.A. Braşov. 
Tabela 9.3 


Condiţii de încercare a motorului 


Echipamente auxiliare Conti atmosferice 
Standardu! 

m Aeron Ge EOF | Ventilator] Radiator | PORRE | apec Imes He) 
STAS 10206-75 Cu Cu Cu Cu Cu Cu 25 750 
SAE (SUA) fără y% fără fără fără fără fără 29,4 | 746,5 
DIN (RFG) Cu Cu Cu Cu fără Cu 20 760 
GOST (URSS) Cu fără Cu fără fără =] fără 20 760 
BS (Anglia) fărăe | farae | fară | farase] arä | Cu | 20,4] 749 
JIS (Japonia) Cu fără Cu Cu fără Cu 15 760 


* Se prevăd sisteme echivalente de sarcină. 

** Motoarele răcite cu aer, în ventilator. 
de autovehicul se supune unui ciclu de încercări de trei ore, ilustrat în figura 
9.5, iar motorul de tractor, unui ciclu de încercări de patru ore. 


9.2. CARACTERISTICI DE ° 
RE GLAJ E mar "p 


Se numesc caracteristici de reglaj acele 
caracteristici care precizează dependența 
dintre anumiți indici de performanță ai 
motorului (putere, moment motor, consum 
specific de combustibil etc.) și parametrii de 4 
reglaj (avansul la producerea scînteii sau Timaul ih] 
avansul la injecție, coeficientul de dozaj, con- Fig. 9 6.ICiclalide tacercare poniu 
sumul orar de combustibil etc.). proba de siguranță (STAS 6635-76) 
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i Ny ma 
7 2 


309 


9.2.1. CARACTERISTICA DE CONSUM ORAR DE 
COMBUSTIBIL 


Caracteristica de consum orar de combustibil are ca scop precizarea. 
datelor necesare dimensionării și reglării sistemului de alimentare. Aa 

În cazul MAS-ului, caracteristica se ridică în condițiile unei turații şi 
sarcini neschimbate (poziţia obturatorului fixă). Cantitatea de amestec fiind 
invariabilă, debitul de combustibil se modifică prin utilizarea unor jicloare de 
dimensiuni diferite, ceea ce creează oarecare dificultăți de încercare. Consu- 
mul orar de combustibil C, variază aproximativ în limitele ^s și Ap. Pe baza 
relaţiilor (1.31), (1.35) şi (2.19) rezultă: C, = 1078 c,P,= 1073 (3,6:10%/7,Q,): 
- (0,12 QiPorp ‘Vs i M e M/3600 Lmin VA); seobține după simplificări, o relație 
fundamentală care permite. determinarea coeficientului de. dozaj: 


012 a m 
A= à .— 
Poa G. 


min. 


P (9.2) 


unde C, este în kg/h (kgf]h); Low în kg/kg (kgf/kgf); Poal(Yoa) în kg/m? 
(kgf/m?); Vs în dmë, 


Exemplul numeric 9.1. Să se determine coeficientul de dozaj al unui motor în 4 timpi cu 
cilindreea, totală de 1,6 l, dacă prin măsurări la bancul de încercare se găsește n, = 0,75; 
C, = 15,2 kgjb, Poa = 1,15 kg/m3; n = 5200 rot/min, iar pe baza compoziției chimice a com- 
bustibilului rezultă Lmin = 15 kg/kg. 

R. Din relația (9.2) se obține: A = (0, 12/15) «1,15-1,6. -5200 -0,75/4 -15,2 = 0,94. 


Din relația (9.2) rezultă , cînd toți factorii sînt constanți, A = ct/C,. Ridi- 
cînd curba à = f(C,), se obțin (fig. 9.6) valorile consumurilor orare: (Ceea 
pentru Me şi (C,)p pentru àp. Măsurînd puterea la banc se obține curba P, = 
= f(C,), iar din relaţia c, = 103-C,/P, rezultă variaţia lui c,. Este avantajos 
să nu se indice reglajul (C,)p deoarece se observă (fig. 9.7) că la o reducere a 
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Fig. 9.7. Caracteristica de con- 
sum orar de combustibil a mo- 
torului GAZ-51. 


Fig. 9.6. Caracteristica 
de consum orar de com- 
bustibil a MAS-ului. 


310 


y 
) 


puterii cu 1...2% (Ce < (C.)p) se ob- 
ține o reducere a consumului specific p 
c, pînă la 10%, de aceea în locul reglaju- h 
lui în punctul 7 se recomandă reglajul 
lui (C.)e în punctul 7’ obţinut din con- 
diția ca tangenta la curbă în punctul 7 
să fie la scara diagramei tg = 
= 0,736 kW/kg/h. 

În cazul MAC-ulmi (fig. 9.8) ca- 
xacteristica se ridică numai în condi- 
ţiile turaţiei constante, deoarece vari- 
ația debitului de combustibil implică 
inevitabil modificarea poziţiei cremali- 
erei, deci a sarcinii. Alura curbelor 
este asemănătoare cu a MAS-ului, cu 
observaţia că Ap 1,05... 1,1. Motorul 
funcționează cu fum gros la eșapament, (Eche 
iar C, se stabileşte pentru reglajul la li- 
mita de fum (C,)zp (v.par. 6.4.1). 


Ce 


(Celum Cee 


Fig. 9.8. Caracteristica de consum orar de 
combustibil a MAC-ului. 


9.2.2. CARACTERISTICA DE AVANS 


Avansul optim a fost definit în capitolele 5 și 6. La MAS realizarea curbelor 
de avans optim nu este practic posibilă din cauza particularităților construc- 
tive şi tehnologice ale echipamentului de aprindere. Dispozitivele automate 
de variaţie a avansului optim cu turaţia sînt de tip centrifugal, prevăzute 
cu 2...3 resoarte care au o caracteristică liniară. Ca urmare, avansul livrat 
de dispozitivul automat fa;sp variază în trepte. Cînd dispozitivul este prevăzut 
cu două resoarte, variația avansului se face cu două pante (fig. 9.9, 4) domeniile 


i i 
a 


e 


i 


Fig. 9.9. Caracteristica de avans la producerea scînteii, pentru o sarcină 
. constantă, 
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II și III. Se observă că Basp se apropie de B, dar nu se identifică cu el. 
Datorită toleranţelor de fabricaţie, avansul optim al unei serii de dispozitive 
se modifică în limitele unei plaje de valori (fig. 9.9, b). Din această cauză 
dispozitivele automate introduc sacrificii de putere și economicitate, care 
evident trebuie limitate. În acest scop se trasează curbele de reducere a puterii 
în diferite proporții 1%, 2% și 3%, etc. Se procedează astfel: se ridică experi- 
mental variația puterii cu avansul la diferite turații și sarcină constantă 
(fig. 9.9, c); se unesc punctele de putere maximă și punctele care dau reducerile 
de putere AP, de o parte și de alta a maximului; se obțin astfel curba de 
avans optim (AP, = 0) și curbele de avans pentru reduceri constante de 
putere (AP, = 1%, 2%, 4% şi 6%) care se retranscriu într-o diagramă 
p-n (fig. 9,9, d); pe această diagramă se construieşte apoi avansul mediu 
produs de dispozitiv Ba:sp și abaterile de la avansul mediu, cu condiţia de 
limitare a reducerii de putere (de exemplu AP, = 1%). Se obţine astfel plaja 
de valori (aria. hașurată) în limitele căreia poate varia avansul dispozitivelor 
automate într-o serie de fabricaţie. În acest fel rezultă toleranțele de fabricație 
admise, astfel încît la agregarea echipamentului de aprindere cu motorul să 
nu se obțină o reducere de putere mai mare decât cea impusă. În mod analog 
se procedează la determinarea abaterilor introduse de către dispozitivele 
automate (vacuumatice) de modificare a avansului cu sarcina. În figura 9.10 
se arată cîmpul toleranţelor admisibile pentru avansul centrifugal și vacuu- 
matic la motorul turismului Dacia 1300 și Peugeot 104. 

La MAC avansul optim înseamnă un nivel al presiunilor maxime din ciclu 
și al vitezelor de creștere a presiunii inacceptabile pentru solicitările mecanice 
sau pentru funcționarea liniștită, fără zgomot. De aceea, îndeosebi la MAC- 
urile cu camere de ardere neîmpărțite avansul real se limitează la o valoare 
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Fig. 9.10. Caracteristica de avans la producerea Fig. 9.11. Determinarea perfor- 
scînteii pentru motorul turismului DACIA 1300 (1) manțelor unui MAC în funcție de 
şi Peugeot (2). avans. 
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Fig. 9.12. Determinarea avansului la limita de detonație (a), a cifrei octanice necesare (b și c) 
şi a corelației dintre avansuri (d şi e). 


Bı <Bope (fig. 9.11), astfel încît să nu se depășească un anumit nivel al pre- 
siunilor maxime (fmaz)ıım Sau la o valoare B, < B, astfel încît să nu se depă- 


şească ($)um- În aceste cazuri apar sacrificii de putere (AP,) şi consum (Ac,). 


9.2.3. CARACTERISTICA DE DETONAŢIE 


Caracteristica de detonație se ridică în scopul precizării înclinării la deto- 
nație a motorului, cifrei octanice și avansului la producerea, scînteii necesare 
pentru evitarea detonaţiei. Curbele de detonație reprezintă, variația avansului 
la limita de detonație (8) în funcţie de turație și sarcină. Întrucît detonaţia 
apare de obicei la plină sarcină, curbele B, — n se determină cu obturatorul 
deschis în poziția maximă (9 = mas = ct) şi pentru o gamă de benzine cu 
cifre octanice diferite (fig. 9.12). B; scade la reducerea turației deoarece n, 
crește (amestecul din zona finală este comprimat mai intens), turbulența se 
reduce (scade viteza de propagare W,) iar inegalitatea ta < 7, se accentuează. 
Pe diagrama obținută se suprapune curba de avans optim sau curba Ba;sp (b) 
și se construiește variaţia cifrei octanice cu turaţia (c). Evident, pentru ca 
detonația să nu apară la nici una din turaţiile de funcționare trebuie utilizată 
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benzina cu cifra octanică cea mai mare. Se numește cifră octamică necesară 
CON cea mai mare valoare a cifrei octanice necesară pentru funcționarea 
motorului la limita de detonație. Cifra octanică a benzinei care se află pe piaţă 
se numește cifră octamică disponibilă COD. Evident, este necesar ca CON < 
< COD. Cifra octanică disponibilă este limitată de tehnologia de prelucrare 
a țițeiului și de preț. Pentru a evita detonaţia în orice regim de turație, Bzisp 
trebuie să aibă o poziționare corectă față de fcop(d). O poziţionare corectă a 
curbelor Bia, Bope ȘI Pais se arată în (e). După stabilirea CON se determină 


Bia în funcție de sarcină. 


9.3. CARACTERISTICA DE PIERDERI 


Puterea dezvoltată în cilindrul motorului P, nu se transmite integral la 
arborele motor, datorită consumului de energie pentru învingerea rezistențelor 
proprii ale motorului P,,. Astfel, bilanțul puterilor are expresia generală: 


P,= P, + Pr (9.3) 


Întrucît P, și P, se exprimă sub forma P, = (Vn) (300 v) şi P, = 


= ($V ın)/(300 v) este util să se exprime convențional și puterea cores- 
punzătoare rezistențelor proprii sub o formă asemănătoare, adică: 


Ps = bro V si n]300 v, (9.4) 


unde p,p reprezintă presiunea medie a vezistențelor proprii (v. rel. 1.16). 

Lucrul mecanic specific al rezistențelor proprii se poate exprima.-ca sumă. 
a următoarelor componente: lucrul mecanic specific necesar pentru învingerea 
frecărilor dintre organele motorului, denumit presiunea medie de frecare, py; 
lucrul mecanic specific necesar pentru antrenarea organelor auxiliare, denumit 
Presiunea medie de antrenare pan; lucrul mecanic al diagramei de pompaj, 
denumit presiunea. medie de pompaj p, astfel încît 


Êro = Dr F Pam + Po (9.5) 


Faptul că presiunea medie a rezistențelor proprii include presiunea medie 
de pompaj se datorește metodicii de determinare a presiunii p,p. În prezent 
sînt răspîndite două metode de determinare a rezistențelor proprii și anume 
metoda prin antrenare și metoda prin suspendare. Prima metodă constă în 
antrenarea motorului fără alimentarea cu combustibil, cu ajutorul unei surse 
exterioare de energie și măsurarea, pe această cale, a puterii necesare pentru 
antrenare. Cu toate că metoda presupune ca regimul termic al motorului să 
fie cît mai apropiat de regimul normal de funcționare (temperatura apei 
=75"C, iar a uleiului ~ 80°C) rezultatele sînt afectate de faptul că în cursa 
de destindere nu se atinge nivelul presiunii maxime din timpul funcționării, 
de aceea lucrul mecanic necesar pentru învingerea frecărilor este mai mic. 
Acest neajuns este înlăturat prin cea de-a doua metodă care constă în deter- 
minarea puterii efective a motorului cu toți cilindrii în funcțiune și a puterilor 
efective ale motorului obţinute prin suspendarea succesivă a cîte unui cilindru. 
Suspendarea unui cilindru se obține întrerupînd scînteia sau injecția în cilin- 
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drul respectiv. Dacă se notează cu P,—puterea efectivă a motorului cu toți 
cilindrii în funcțiune, cu P,_„— puterea efectivă a motorului, la turația dată, 
cu cilindrul x suspendat, cu P, și P,„ — puterea indicată și puterea necesară 
pentru învingerea rezistențelor proprii ale motorului, la turaţia dată, cu toți 
cilindrii în funcțiune și cu Pip Pra -. - Prpr: Prpa -.. — puterile corespunzătoare 
cilindrilor 1, 2 etc. se admite: 


PPR pu (9.6) 


e dr Îsi ui lat oa 2 dB (9.7) 


p2 


La suspendarea pe rînd a unui cilindru se obţine: 


De > (Pia ot Peste aa ste Dea ste a) Ba 


(9.8) 
P. = (Pa + Ps + ... ap ser m a 30 
Ps ali Pe + B E) Er 
Însumînd relațiile (9.8) se obține: 
oa e E 1) Pe — 1Pr (9.9) 
s= 


deoarece Pa + Pe + ... + Pia +.. = P, iar în paranteze suma apare 
de —1 ori. Pe de altă parte, dacă se măsoară puterea efectivă a motorului 
cu toţi cilindrii în funcțiune, rezultă P, = P, + P,„ care se substituie în 
relația (9.9) și dă, după simplificări, 


Baam a aa, 09.10) 


z=l 


sau, în rezumat, P,, se determină măsurînd puterile P, și Pr Pia etc: 
Relațiile (9.8) cuprind în sine o ipoteză, care conferă metodei caracterul său 
de convenționalitate și anume ea presupune că consumul de energie a cilin- 
drului suspendat și deci antrenat nu diferă de consumul său în cazul funcțio- 
mării normale (P,, corespunde funcționării normale). Această simplificare 
reduce gradul de precizie a metodei. La oricare din cele două metode procesul 
din cilindrul antrenat sau suspendat cuprinde lucrul mecanic de pompaj. 
De aceea, la calculul presiunii medii indicate reale s-a considerat numai bucla 
mare a diagramei mecanice (v. par. 1.3). > N 

Metoda suspendării oferă o informație privind uniformitatea funcționării 
cilindrilor. Prin ipoteză toți cilindrii funcționează identic. În realitate abaterile 
tehnologice, distribuția neuniformă a amestecului la MAS, reglajul neuniform 
al elementelor de pompare la MAC conduc la funcționarea neuniformă a cilin- 
drilor. Cînd se suspendă cilindrul x, se poate determina puterea indicată Ps- 
Se adună, în ambii membri ai relațiilor (9.8), puterea Pz 


Pest Pae = (Pa t Pat 1) + Pra — Pro (9.11) 
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Membrul drept reprezintă suma puterilor indicate din toți cilindrii, adică 
fu P, iar diferența P, — P,, = P, din relaţia (9.3). 
tunci, i 


Pia a R Ply (9.12) 


iar P,, se calculează pentru toți cei ș cilindri ai motorului. Se extrage valoarea 
cea mai mică (de exemplu Psm;,) şi valoarea cea mai mare (de exemplu Pirmas) 
din cele ș valori ale lui P,. Se numește coeficientul uniformității funcționării 
cilindrilor raportul 


= 100. Pis min] Pir maz (9.13) 


care este acceptabil dacă se află în limitele = 2. . .4%. 
Odată determinate pierderile P,, se calculează randamentul mecanic £ 


E a P p 
2 — 1 IP Sau n = 1 — 22 9.14 
P, P, P, i 2 ( ) 


Pierderile prin frecare depind nu numai de condiţiile încercării, ci și de 
„calitatea execuției. De aceea se și consideră că randamentul mecanic exprimă 
într-o anumită măsură perfecțiunea fabricației, Pierderile prin frecare vor 
depinde de condiţiile de ungere. Utilizarea unui ulei prea vîscos sporește pre- 
siunea medie 4,, în același sens acționează și un ulei puțin vîscos, deoarece 
pelicula are o capacitate portantă mai redusă, se întrerupe și permite apariția 
îrecării uscate și semilichide. Cum viscozitatea depinde de natura uleiului, 
dar și de temperatura lui, 5, atinge o valoare minimă la o temperatură optimă 
a uleiului (fig. 9.13, a). Temperatura filmului de ulei de pe oglinda cilindrului 
depinde de temperatura apei de răcire, de aceea se observă existența unei tem- 
peraturi optime a apei de răcire la care p; este minim (b). De remarcat că 
temperatura optimă a apei este de 80. ..90*C, ceea ce reprezintă un deziderat, 
mult diferit față. de cel privitor la temperatura apei de răcire din chiulasă, 
care trebuie să coboare la 40. ..50*C pentru a micşora pericolul de detonație 
și a mări eficiența umplerii. 
În ceea ce priveşte pierderile de pompaj se știe că ele sînt mai mari la 
MAS-ul cu carburator decît la MAC din cauza obturatorului, diferența accen- 
tuîndu-se la sarcini parţiale. 
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Fig. 9.13. Dependența pierderilor prin frecare de temperatura, apei și uleiului. 
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Componența pierderilor de diferite categorii pentru un MAC şi pentru un MAS de automo- 
bil este arătată în tabela 9.4. Se observă că în ambele cazuri pierderile prin frecare au ponderea; 
cea mai mare. Aceasta și explică, influența calității execuției suprafeţelor de frecare (în speciali 
oglinda cilindrului) asupra randamentului mecanic. 


Tabela 9.4 
Repartiția pierderilor prin rezistențe proprii 
MAS MAC i 
Natura pierderilor daNjem* T % daN/em? % / 
1 [Pierderi prin frecare 

— piston şi segmenți 0,67 55 1,06 57 i 
— fusuri paliere și manetoane 0,33 27 0,51 SA 28 i 
2 |Pierderi prin antrenare i 

— mecanismul de distribuție 0, 12 10 0,15 8 
— pompa de ulei, apă, combustibil, i 
ventilator 0, 10 8 0, 12 7/ i 
Total 1,22 100 1,84 100 i 


Pentru studiul caracteristicilor motorului prezintă interes cunoașterea variației presiunii: 
medii a rezistențelor în funcție de turație și sarcină sau caracteristica de pierderi. „Experiența. 
arată că P,, crește cu turaţia după o ecuaţie exponențială de formă P,p = Bn” under = 1,7... 
...2,2. Aproximativ toate tipurile de pierderi variază după o lege exponențială, atît la MAC cît ṣi 
la MAS. Pe baza acestor observaţii s-au construit relații de calcul de tipul p,p = @-+b Wp 
viteza medie a pistonului fiind proporțională cu turația iar a și b fiind constante, care depind 
de tipul motorului. Se observă că presiunea p,p depinde de raportul de comprimare, deoarece: 
odată cu creșterea lui e crește nivelul presiunilor maxime din ciclu și totodată pierderile prin: 
frecare. Aceasta: a permis stabilirea, unei formule de forma 


Prp = 0,01 (e + 8,5) W p - (9.15) 


Întrucit la creșterea turației p,„ se amplifică, iar 2; 
scade ușor, rezultă o reducere importantă a randamen- > 
tului mecanic cu turația (fig. 9. 14) dat de relația (9.14). Š 

O influență importantă asupra randamentului Ş 15t mae 
mecanic o exercită sarcina motorului. La reducerea "i 
sarcinii scade nivelul general de presiuni din ciclu, iar 1} MAS 
br tinde să se micșoreze; pe de altă parte se reduce re- _ 
gimul termic, ceea, ce antrenează o scădere a tempera- 7 g= 078+0172 W (MAC) 
turii filmului de ulei. În ansamblu, suma py + Pant ZI Py =432 +0148 W MAS) Va 
crește ușor cu sarcina. La MAS pierderile de pompaj i 
scad sensibil cu sarcina, astfel încît în ansamblu se 


MS: 5 9 


observă o reducere a presiunii p, cu creșterea, sarcinii, aò 
La reducerea sarcinii scade sensibil presiunea. medie 5 
indicată reală astfel încît raportul p,p/p; se ampli- 
fică (relația 9.14), ceea ce antrenează o reducere 
substanțială a randamentului mecanic (v. fig. 9.16). 


MD 2600 3400 4200 000 
alratlmiol 

A Fig. 9.14. Influența turației asupra. 

Evident, în regim de mers în gol, relația (1.16) dă pierderilor prin rezistențe proprii- 
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Pi = p,p deoarece p, = 0; această condiție introdusă în relația (9.14) dă n, = 0. Pentru apre- 
cierea, dependenței pierderilor în funcție de sarcină s-a construit următoarea relație pentru mo- 
toarele de automobil: 


Prp = 0.034 [A (1—x) + 0,2(n] 1000) 2— (x? — 1)] [daN/era?] (9.16) 


unde x este coeficientul de sarcină la turația n, iar A —constantă dependentă de litraj: A=21 
pentru V, = 31; A = 23 pentru V, = 3...5,51; A = 25 pentru V, =35,5...7,51. 

Determinarea exactă a randamentului mecanic constituie încă un deziderat, iar utilizarea 
numeroaselor date statistice răspîndite în literatura de specialitate trebuie făcută cu prudență. 
La motoarele de autovehicule Nm = 0,74. . .0,80 (MAS); 0,65. . -0,72 (MAC admisiune normală); 
9,8...0,9 (MAC supraalimentat). 


9.4. CARACTERISTICA DE SARCINĂ 


Caracteristica de sarcină se ridică la o turație constantă (fig. 9.15). Parame- 
trul variabil, sarcina motorului se înscrie în abscisa diagramei, iar indicii 
caracteristici, coeficientul de dozaj, consumul orar de combustibil etc., se 
înscriu în ordonată. Variația lui A cu sarcina prezintă un interes deosebit 
(v. par. 5.5, fig. 5.44). 


Odată cu creșterea sarcinii crește consumul orar de combustibil Ce, ceea ce 
este de înțeles. Valoarea consumului orar la sarcină nulă (x= 0) se numește 
| consumul orar de mers în gol Cu la 
turația respectivă. Sarcina continuă cea 
mai mare se fixează de obicei în apro- 
pierea consumului minim de combusti- 
bil și reprezintă sarcina plină sau nomi- 
nală (xy = 1). Variația consumului spe- 
cific indicat cu sarcina (fig. 9.16, a) se 


a înțelege uşor; în domeniul sarci- 
N nilor intermitente c, crește: uşor cux 
P din cauza îmbogățirii amestecului; în 
x domeniul sarcinilor reduse c, crește sen- 
2 sibil la reducerea lui x ca urmare a în- 
$ răutățirii arderii. Întrucît randamen- 
X tul mecanic scade cu sarcina pînă la 
S anulare, consumul specific efectiv c, = 


= Cfnm creşte sensibil, tinzînd către 
BoB nominal infinit, la sarcină nulă. 

În cazul MAC-ului sarcina plină sau 
nominală se fixează de asemenea în apro- 
pierea regimului de economicitate ma- 
ximă. Sarcina maximă (xmas) este după 
sarcină continuă, dar nu se atinge prac- 
Tig. 9.15. Caracteristica de sarcină a  ticniciodată, deoarece sarcina se limi- 

MAS-ului. tează la un nivel inferior (4). În fine, 


Be (le mas)nzcsasF 
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MAONO ana 


Cile) [g/w] 


Fig. 9.16. Influența sarcinii asupra unor mărimi caracteristice, 


se observă că sarcina totală care este cea mai 
mare sarcină intermitentă este inferioară sar- 363) 

cinii limită (4, <xum) pentru a nu depăși limita nael 
de fum sau limita solicitărilor mecanice. Spre 


S 


deosebire de MAS, la MAC odată cu reducerea îi w 
sarcinii crește coeficientul de dozaj à, ceea ce . SP 
ameliorează desfăşurarea procesului de ar- § 47 
dere, astfel încît c, scade ușor cu reducerea  % 37 
sarcinii (fig. 9.16, b). Variația lui c, este însă $ w 
determinată de randamentul mecanic. Compa- Š 353 


rînd alura de variație a consumurilor specifice 
la MAS şi MAC, se observă (fig. 9.17) că la MAC 
(datorită alurii lui c,) consumul specific efectiv , T A 
de combustibil nu înregistrează o variație în- la fc 
semnată. într-o gamă largă de sarcini. De aceea Fig. Iri Lia ea 
apare rațională utilizarea MAC-ului pentru auto- îi do combustibil mb 
vehicule care funcționează des la sarcini reduse. 


9.5. CARACTERISTICILE DE TURAȚIE 


9.5.1. CARACTERISTICA DE TURAȚIE LA SARCINĂ 
TOTALĂ 


Caracteristica de turație este una dintre cele mai importante caracteristici 
ale motorului. Ea precizează variația puterii și a altor indici în funcție de tura- 
ție. La MAS ea se determină cu obturatorul complet deschis. Dacă se ridică 
şi în condiţiile unor reglaje optime (avans optim, regim termic optim etc.) 
atunci ea limitează cîmpul regimurilor posibile ale motorului și se numește 
caracteristica exterioară, deoarece reprezintă puterea maximă absolută a. 
motorului la orice turație. La MAC caracteristica exterioară trebuie ridicată. 
pentru dozajul de putere maximă, Ap — care este însă prohibitiv, astfel că 
Àp = Arp > àp. La încercarea pe stand a motorului, atît la MAS cât și la MAC, 
cînd nu se realizează reglajele pentru obținerea puterii maxime absolute, 
caracteristica de turație obținută nu se numește caracteristica exterioară, 


ci caracteristica la sarcina totală. Adesea, la MAS se ridică chiar caracte- 


ristica exterioară. 
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Pentru a urmări variaţia puterii cu turatia, se pleacă de la formula puterii 
motorului (1.18) şi a presiunii medii efective (2.21): 


__ PeVsin 


P = ct- n p= ti a 
e 300 v Pe 2 PY Mom 


Pentru un motor care se încearcă pe stand, grupul de mărimi V,- 2/300y 
“este invariabil, deci puterea P, depinde de doi parametri: p, şi 4. Dacă p, = ct 
puterea efectivă trebuie să crească liniar cu turaţia (dreapta 1, fig. 9.18). Dar 
$. nu este un parametru independent de turație; variaţia lui p, cu turația 
(prin cei patru parametri ns ^, Ne Nm) modifică profund variația puterii efec- 
tive cu turația. 

Variația cu turaţia a celor patru parametri este arătată pentru MAS în 
figura (9.18, c). Coeficientul de dozaj scade ușor la reducerea turației pentru a 
compensa prin efect chimic reducerea vitezei de ardere provocată de o turbu- 
lență mai puţin intensă (efect fizic). La turația mp el îndeplinește condiția A=Ap. 

Randamentul indicat variază cu turaţia și trece printr-un maxim. Iniţial, 
la creșterea turaţiei, n; sporește deoarece se reduce timpul de contact al gazelor 
cu pereţii, deci se reduc pierderile de căldură, ulterior creșterea turației în 
domeniul valorilor mari conduce la reducerea randamentului n; deoarece se 
intensifică fenomenul de ardere în destindere. Variația gradului de umplere 


ĝ, Sarcină fofală 


i å n, 7, m), n 
P ifinpos C A aea i w d < o 
- 4 iy 


Fig. 9.18. Caracteristica de turație la sarcină totală a MAS-ului (a și b); variația 
unor indici caracteristici (c şi 4). 
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și a randamentului mecanic cu turația sînt cunoscute. Acțiunea simultană a 
tuturor factorilor menționați conducela o alură a presiunilor $, și $; (fig. 9.18, a) 
specifică pentru motoarele cu ardere internă. Astfel #, trece printr-un maxim 
aproximativ la jumătate din turația maximă a motorului. În domeniul 
turaţiilor reduse, pierderile de căldură și umplerea incompletă (din cauza 
necorespondenţei fazelor de distribuție cu cele optime și ca urmare a înrăută- 
țirii postumplerii) micșorează presiunea medie efectivă (ramura din stînga 
maximului); în domeniul turațiilor mari, rezistențele gazodinamice, rezistențele 
proprii și arderea întîrziată acționează, de asemenea, în sensul reducerii pre- 
siunii p,. Din această cauză, inițial puterea efectivă crește mai repede cu 
turaţia (fig. 9.18, b) decît ar crește în ipoteza p, = ct (W> W.) apoi efectul de 
reducere a presiunii p, frînează creșterea de putere; acest efect ajunge la un 
moment dat atît de important încît creșterea de putere este anulată; puterea 
trece printr-un maxim P, = Pe ma, iar turaţia corespunzătoare se numește 
turaţia de putere maximă (np). Dacă n crește în continuare (n> np) puterea 
efectivă începe să scadă pînă la anulare. S-a arătat că momentul motor diferă 
de presiunea medie efectivă printr-o constantă (M, = ct *5,), deci alura mo- 
mentului motor este aceeași cu a presiunii medii. Turaţia la care are loc valoa- 
rea maximă a momentului motor se numește turația de moment maxim. nm- 
Creșterea momentului motor de la turaţia np(M,p) la turaţia ny (Me maz) con- 
stituie un indice de performanţă a motorului care se precizează prin raportul 


Gu = Me man) Mer (9.17) 


iar o se numește coeficient de elasticitate şi exprimă gradul de adaptabilitate a 
motorului la cerinţele înaintării autovehiculului. Cu cît cẹ este mai mare cu 
atît capacitatea motorului de a învinge rezistenţele suplimentare care apar la 
înaintare este mai mare. La MAS, oy = 1,15...1,4. 

Turaţia pp limitează domeniul stabil de funcționare a motorului pe caracte- 
ristica de turație la sarcina totală. Dacă încărcarea motorului crește, la tura- 
ţia n < ny momentul nu poate face față cerinţelor — curba M, scade — și 
motorul calează. Ca urmare, domeniul de turație np — Taz reprezintă și dome- 
niul stabil de funcționare a motorului, pe caracteristica exterioară, iar raportul 


op = mph (9.18) 


se numește coeficient cinematic de elasticitate şi reprezintă un al doilea indice 
de performanță care ilustrează gradul de adaptabilitate la tracțiune a motorului 
pentru autovehicul. Semnificația coeficientului cinematic c, ca indice de perfor- 
mantă este ilustrată în figura 9.18, d care reprezintă curbele de moment motor 
pentru două motoare: primul (I) cu un coeficient o, mai mic, celă- 
lalt (77) cu un coeficient c, mai mare. În ambele cazuri momentele 
maxime au aceeași valoare. În aceeași figură sînt trasate momentele rezistente 
Mnp la deplasarea automobilului pe diferite rampe (Mp, corespunde unei 
rampe mai mar! decît cea corespunzătoare lui Mana). Se observă că motorul 
I, funcţionînd pe caracteristica de turație la sarcina totală, poate trece cel 
mult de la Mp, la Mra în timp ce motorul IT, în aceleași condiții de funcțio- 
nare poate trece de la Ma la Mp, fără comenzi suplimentare. În general, 
On = 1,4...1,7. deci cu cât o, este mai mare sau, altfel spus cu cît my este 
mai departe de mp cu atât este mai redusă nevoia de a interveni în conducerea, 
autovehiculului prin schimbarea treptelor de viteză. Întrucît M, mas (Sau Pe maz) 
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depinde în esență de alura gradului de umplere, poziționarea lui pe caracte- 
ristica exterioară este determinată de acei factori care modifică pe n, și în 
primul rînd de fazele de distribuţie (v. par. 2.1.5.2). i 


Se numeşte coeficient dinamic de elasticitate a motorului produsul 
e = Oy’ Oy (9.19) 


și evaluează capacitatea globală de adaptabilitate la tracțiune (e =1,6. . . 2,4). 

„Consumul orar de aer, pentru un motor aflat pe bancul de încercare, rezultă 
din relațiile (2.5), (2.9) și (2.17): Ca = ct. me-n, iar cu (2.3), Ce = ct. e'n, 
ceea ce explică alura curbei C,(n) din figura 9.18, b. 

În ceea ce privește variația consumului specific efectiv de combustibil se 
observă că ea este determinată de randamentul efectiv. Întrucît he = Ni Nm 
iar ce = ct/m., se explică alura de variație prin acțiunea celor doi factori 
(v. fig. 9.18, c). Turația la care c, = Ce min Se numește turația economică Meg 
Întotdeauna n, <Hp, ceea ce constituie un dezavantaj inerent al MAS-ului, 
deoarece s-a ales inițial A = Ap pentru n = np. 

Caracteristica de turație la sarcină totală a MAC-ului are o alură asemănă- 
toare cu a MAS-ului (fig. 9.19, a) cu observația că P, crește inițial mai lin 
deoarece și presiunea medie efectivă variază mai lin cu turația. Ultima împre- 
jurare constituie un dezavantaj al MAC-ului care realizează un coeficient de 
elasticitate mai mic decît al MAS-ului, o, = 1,1...1,15. O altă particularitate 
a caracteristici o constituie aceea că punctul de vîrf al puterii este evitat. 
Spre deosebire de MAS, la care turația maximă admisibilă poate depăși (iar 
la turisme este chiar indicat să depășească turaţia vîrfului de putere (maz = 
= 1,05... 1,25 np) la MAC, din cauza solicitărilor termomecanice superioare care 
apar la turația virfului de putere 7, turația maximă admisibilă se limitează la. 
o valoare mai redusă prin intermediul unui regulator. În consecință, la puterea 
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Fig. 9.19. Caracteristica de turație la sarcină totală a MAC-ului (a); comparație 
între caracteristicile necorectate 7 şi corectate 2 (b). 
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maximă 2 turațiă np = Mmas: În tine, trebuie menționată o altă particularitate 
a caracteristicii de turație la sarcina totală a MAC-ului. Prin definiție, caracte- 
ristica de turație se ridică la o sarcină constantă, deci prin blocarea organelor 
de reglaj. Astfel, dacă s-a fixat valoarea sarcinii totale (x = x,) la turația 
N = Taz pentru P, = P, mas rezultă că la reducerea turației, cremaliera rămîne 
într-o poziție neschimbată. Pompele de injecție cu piston-sertar, care echi- 
pează în marea lor majoritate motoarele de autovehicule, din cauza 
caracteristicilor lor funcționale (v. par. 18.3.3) prezintă `o anomalie și anume 
reduc doza de combustibil pe ciclu, la reducerea turației. Așadar, fără a mo- 
difica sarcina, la reducerea turației nu se mai păstrează condițiile de dozaj 
corespunzătoare lui x = xp în mod curent coeficientul de dozaj la limita de 
fum App Sau àp. Sărăcirea amestecului deși conduce la o reducere a consumului 
specific c, (fig. 9.19, b) antrenează și o reducere a presiunii medii efective față 
de parametrii c, și f. care s-ar obține în condiţiile Azp = ct. Pentru motorul 
de automobil această împrejurare are o importanță deosebită deoarece conduce 
la reducerea coeficientului oy, întrucât. la 7 = ny se dispune de o doză 
mai mică de combustibil pe ciclu decît cea corespunzătoare la 7 = Mma: 
Acest neajuns se remediază prin adaptarea unor corectoare de debit la pompele 
cu piston sertar, care la reducerea turației sporesc ușor doza de combustibil 
pe ciclu (poziţia de reglaj nu mai rămîne fixă), astfel încît Azp = ct. În acest 
caz caracteristica de turație la sarcina totală este, de două feluri (fig. 9.19. b), 
caracteristica necorectată 7 cu cremaliera blocată A ct şi caracteristica corec- 
tată 2 (Ap = ct). 

Pe caracteristica. de turație la sarcina totală, în afară de turaţiile caracte- 
tistice menţionate anterior (7p, Mym, Mee ȘI nmaz) Se Mai precizează următoarele 
turații (fig. 9.18, b): 1) turaţia maximă posibilă a motorului (7Imaz pos), Care este 
definită de relația p; = f,p; funcţionarea în apropierea acestei turaţii nu este 
raţională deoarece nu prezintă avantaje energetice (aceeași putere se poate 
realiza la turaţii mai mici) dar în schimb conduce la o uzură intensă; 2) turația 
minimă stabilă (7mins) care este în apropierea turației ny, 'dar ceva mai mică 
decît acesta. 


9.5.2. CARACTERISTICA RELATIVĂ DE TURAȚIE 


La proiectarea unui motor de autovehicul este necesară cunoaște- 
rea caracteristici de turație la sarcina totală. Ridicarea prin calcul a unei 
asemenea caracteristici este relativ simplă la MAS, deoarece experiența arată 
că factorii de care depinde alura. caracteris- i 
ticii (he m A Și hm) variază cu turația 
aproximativ după aceeași lege. Dacă se 
transformă caracteristicile de turație la sar- 
cina totală în coordonate relative, definite 
prin răpoartele n/np Şi P.|Pmaz, se observă 
o bună coincidență între ele. Astfel, MAS- 
urile acceptă o caracteristică unică de turație „4 
(fig. 9.20) numită caracteristică relativă de 
iuvaţie (de la numele coordonatelor). Ridi- 2 
carea unei caracteristici relative de turație IT DD u AA 
la MAC constituie o problemă mai dificilă, pig, 9.20. Caracteristica relativă ed 
datorită deosebirilor pe care le antrenează turație a MAS-ului. 
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îndeosebi diferitele tipuri de cameră de ardere, utilizate pe aceste motoare. 


Acceptînd o eroare mai mare, se pot construi și pentru aceste motoare carac- 
teristici relative de turație după formula: 


P; n 2 
pati »( n ) e{ 4 } (9.20) 
e mas Hp np. Hp 


unde a, b și c iau valorile din tabela 9.5. 


Tabela 9.5 
Valorile coeficienţilor din relaţia (9.20) 

[Tipu motorului a b c 
MAS .. i 1 | 1 | 1 | 
Mac: : i 

— camera unitară de ardere 0,5 155 1 

— camera, separată de preardere 0,7 1,3 1 

— camera separată de vîrtej 0,6 1,4 1,2 


9.5.3. CARACTERISTICA DE TURAȚIE LA SARCINI 
PARȚIALE 


Deoarece motoarele de autovehicule funcționează cel mai adesea la sarcini 
parțiale comportarea lor în asemenea condiții prezintă un interes deosebit. 
Caracteristicile de turație la sarcini parțiale se ridică pentru diferite poziții fixe 
ale organelor de reglaj, definite la turația np, în fracțiuni (%) diù Pe mar. 

În cazul MAS-ului seridică experimental caracteristicile de turație pentru di- 
ferite poziții ale obturatorului sau diferiți coeficienți de sarcină (fig. 9.21). Parti- 
cularitatea curbelor constă în aceea că la sarcini parțiale ele își modifică în parte 
alura, punctele de maxim sau minim deplasîndu-se spre stînga (locul lor geo- 
metric se află pe curba întreruptă). Această modificare în alura caracteristicilor 
este determinată în esență de variația gradului de umplere și a randamen- 
tului mecanic p, = ct (mi/A)nm'm. Variația gradului de umplere cu 
turaţia a fost explicată (v. fig. 2.38). În ceea ce privește randamentul mecanic, 
variaţia lui cu turaţia este, de asemenea, cunoscută, dar la sarcini parțiale 
şi alura randamentului mecanic se modifică (fig. 9.22), în parte, tot sub influ- 
ența gradului de umplere (dacă se substituie în relația (9.14), $; obținut 
din relația (2.21) împărțită prin m, rezultă m = 1 — (PrplC no), C fiind 
aproximativ constant). O consecință importantă a schimbării alurii momentu- 
ui motor o constituie faptul că, la sarcini parțiale, motorul prezintă o capa- 
citate mai mare de adaptabilitate lə. tracțiune (momentul motor crește repede 
cu reducerea turației). 

Caracteristicile de sarcini parțiale pun în evidență cel mai mic consum 
specific efectiv de combustibil, care se numește consumul specific efectiv 
minim Minimorum, Cnm: El se produce la circa 80...85% din sarcina totală, 
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Fig. 9.21. Caracteristica de turație a MAS-ului 
la sarcini parțiale. 


Fig. 9.23. Caracteristica, de 
turație a MAC-ului la sar- 
cini parțiale. 


Fig. 9.22. Dependența randamentului 
mecanic de turație și sarcină la MAS. 


cînd motorul este reglat pentru coeficientul de dozaj economic (A < p). 
Se înţelege Că Cemm reprezintă o mărime fundamentală de performanţă, care 
evidențiază perfecțiunea proceselor la stand. Consumul specific mediu în 
exploatare este mai mare decât Conm» SE compară CU Cemm (nivel de referință) și 
se definește coeficientul mediu de eficiență în exploatare (v. par. 24.1) | 

În cazul MAC-ului, gradul de umplere nu suferă modificările maho 
nate anterior. La reducerea sarcinii el creşte uşor, deoarece se reduce regimu 
termic al motorului, dar nu schimbă de alură la variaţia turației (v. fig. 2.38), 
de aceea şi randamentul mecanic se modifică numai în valoare absolută; dar 
nu-și schimbă alura. Ca urmare, toate caracteristicile sînt aproximativ 
paralele (fig. 9.23). 
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-9.5.4. CARACTERISTICA DE 
TURAȚIE LA MERSUL 


. ÎN GOL 


Caracteristica de turație la sarcină. nulă 

(x = 0;: P, = 0) se numește caracteristica de 

turație la mers în gol, sau, pe scurt, carac- 

teristica de mers-în gol. Această caracteristică 

(fig. 9.24) preċizează variația consumului orar 

F de combustibil cu turaţia la mersul în gol. Tu- 

E rația de mers în gol trebuie stabilită din con- 

Om G O M diția funcționării stabile a motorului în condi- 

Big. 9.24, Caracteristica E ţii economice, deci cu un consum minim de 
în gol. > combustibil. $ 


9.6. CARACTERISTICI DIVERSE 


9.6.1. CARACTERISTICA DE PROPULSIE 


Caracteristica de propulsie a unui motor de autovehicul precizează 
turația maximă .a motorului, corespunzătoare vitezei maxime de îħaintare a 
autovehiculului, Vaut mazı precum și rezerva de putere a motorului. Puterea rezis- 
tentă la înaintarea autovehiculului Pp este o parabolă cubică în raport cu vite- 
za de înaintare Vaun adică Pa = f (03,4). Între viteza vau în km/h, și turația n 
există dependența liniară # = (1,/0,377 7,) Vau» unde 1, este raportul total 
de transmisie iar 7, — raza roții, în m. Astfel, se suprapun curbele . P,(n) și 
Pa(n) (fig. 9.25). Punctul de intersecție B reprezintă bilanțul de putere 
al autovehiculului și definește turazia de bilanţ al puterii ng la viteza Vaus mar- 
Pentru n < ng, Pa este precizat de segmentul ab = Ppr, dar motorul dezvoltă 
o putere mai mare decît puterea rezistentă (segmentul bc). Se numește rezervă 
de putere (RP) puterea suplimentară RP = ac — ab care servește la accele- 
rarea autovehiculului sau la ridicarea unei rampe. Curba RP = f(n) trece 
printr-un maxim. Valoarea maximului (RP„a) Şi poziţionarea lui în domeniul 
utilizabil de turație a motorului, constituie probleme de bază pentru acordarea 
motorului cu vehiculul. Astfel, un autovehicul care urmează să realizeze 
aceeași Viteză Vaus may Se proiectează în două variante, cu două rapoarte de 
transmisie distincte 4, și șa. În cîmpul diagramei Px” rezultă două curbe 
Pr Și Pro (fig. 9.26). Dacă se trasează caracteristica exterioară a motorului 
rezultă două puncte de intersecţie B} și Ba. Punctul de intersecție B, aduce 
un avantaj fundamental pentru motor și anume 7, < np ceea ce înseamnă o 
solicitare termomecanică mai mică a motorului, deci o durată de serviciu mai 
mare. Curba Ppa impune np > Mp, ceea ce implică, prin opoziţie, micșorarea 
durabilității dar în schimb, rezerva de putere a motorului este incomparabil 
mai mare decât în primul caz. Intersecţia B, este caracteristică pentru motoa- 
rele care echipează autobuze și autocamioane (7s1=0,8. . .0,9 np); intersecția 
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Fig. 9.25. Determinarea rezervei Rig. 9.26. Corelarea puterii rezistente cu caracte- 
i ci de putere xistica exterioară. 


B, este caracteristică pentru turisme (mpa = 1.05... 1,15 np). La proiec- 
tarea unui autovehicul de o anumită clasă, problema turației de bilanț al putem 
se pune și de o altă manieră. Există o singură curbă P Ri dar motorul Ge 
două caracteristici exterioare distincte Per şi Paz obţinute prin diferențierea 
sistemului de distribuţie și a reglajului de avans, dozaj etc. (fig. 9.27). 


Caracteristica de tip I se bucură de proprietatea că Pe maz SE realizează la 
o turatie mai mică în comparație cu turația la care se realizează P, mas poi 
caracteristica de tipul II. În schimb (Pe maz)r < (P, mar)ir: Dacă se compară 
acum rezerva de putere pentru cele două tipuri de caracteristici se observă 
că RP este mai mare la turații mici pentru caracteristica de tipul Z, iar RP 
este mai mare la turaţii ridicate pentru caracteristica de tipul II. Motoarele 
care realizează o rezervă mare de putere la turaţii ridicate se numesc mA 
împinse. Caracteristica de tipul I este mai avantajoasă pentru motoarele e 
autocamioane și tractoare sau pentru turisme cu O utilizare urbană mai frec- 
ventă; caracteristica de tipul II este mai avantajoasă pentru turismele FE 
se deplasează pe autostrăzi și trebuie să posede o mare capacitate de accele- 


Fig. 9.27. Corelarea carac- 
v.zisticii exterioare cu puterea 
rezistentă. 
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Jiz = 0064,] 
Ahe=0M 


(—) Fig. 9.28. Construcţia curbelor izopara- 
metrice pentru motorul de autovehicule 


Fig. 9.30. Comparaţia între consumu- 
rile specifice de combustibil a două 
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Fig. 9.29. Curbele izoparametrice de consum pentru un MAS (a) şi un MAC (b). 
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rare la viteze mari de înaintare, adică la turații ridicate. Motoarele împinse 
au o capacitate mică de ridicare a rampelor şi de accelerare în domeniul 
turaţiilor joase. 


9.6.2. CARACTERISTICI COMPLEXE 


Caracteristicile complexe reprezintă interdependenţele mai multor mărimi 
carâcteristice ale motorului. În general ele reprezintă variaţia unei mărimi 
caracteristice în funcție de un factor peste care se suprapune o rețea de curbe 
izoparametrice. În figura 9.28 se arată un exemplu de ridicare a unei carac- 
teristici complexe. Se determină experimental caracteristicile de turație la sar- 
cini parțiale, inclusiv caracteristica la sarcina totală, P, — n, Ce — n, M,—n, 
Í. — n (fig. 9.28). Se trasează dreptele ce = ct; Ceg= ct etc., pe figura 9.28, b 
(pentru ca = ct se obțin punctele de intersecţie 7, 2, 3, 4, 5, 6), iar punctele 
de intersecție se deplasează în figurile a, c, în corespondenţă cu sarcinile 
respective , j, k. 

Unind punctele 7, 2, 3, 4, 5 şi 6 în diagrama P, — n sau M, — n se obţine 
curba izoparametrică de consum specific efectiv constant ca. Întrucît consu- 
mul specific minim de combustibil se realizează la un singur regim, punc- 
tul reprezentativ în diagrama P, — n se numește pol economic al dia- 
gramei (c, minim minimorum). În figura 9.29 se arată curbele izoparametrice 
de consum specific efectiv pentru un MAS de turism (4) și un MAC de auto- 
camion (b). Curbele izoparametrice de consum specific sînt utile pentru preci- 
zarea consumului specific c,p pe caracteristica de propulsie. Astfel, în diagra- 
mele cu curbele izoparametrice c, se trasează și caracteristica de propulsie Ppr. 
După metodica indicată pe diagrame (fig. 9.30) se construiesc consumurile 
specifice de propulsie. Se observă că, în primul caz (4), cînd caracteristica Ppr 
trece prin polul economic, consumul de propulsie atinge o valoare minimă 
mai redusă decît în al doilea caz. De asemenea, spre deosebire de al doilea caz, 
consumul specific de propulsie variază mult mai lin cu turaţia, ceea ce arată 
că această caracteristică este mult mai avantajoasă în exploatare. Modificarea 
reţelei de izoparametrice se realizează practic prin reglajul dozajelor, a avan- 
surilor la aprindere și injecție, prin reglajul fazelor de distribuţie etc. Astfel, 
caracteristicile complexe devin deosebit de avantajoase pentru a studia com- 
portarea. motorului în raport cu destinaţia sa și stabilirea unor reglaje optime. 


9.7. CORECTAREA CARACTERISTICILOR 


S-a arătat că schimbarea condiţiilor de stare a mediului ambiant afectează 
procesul de admisiune. În acest fel intervin schimbări și în desfășurarea pro- 
cesului de ardere deoarece sînt modificate condiţiile iniţiale de stare a ameste- 
cului iniţial. Ca urmare, gradul de umplere, dozajul, randamentul indicat 
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şi randamentul mecanic, adică toţi acei factori care hotărăsc nivelul puterii 
și consumului specific vor suferi abateri de la valorile lor optime. Pentru sta- 
bilirea performanțelor de putere și economicitate ale unui motor dat, compa- 
rabile cu ale altor motoare, apare necesar ca încercarea pe stand să se efectueze 
în condiţii de stare standard. Cum această cerință nu poate fi practic satis- 
făcută (laboratoarele nu se află la aceeași altitudine sau latitudine, iar 
starea mediului ambiant este variabilă), se impune raportarea indicilor de 
performanţă la un nivel de referință unic, ceea ce se realizează prin corectarea lor. 
În acest scop se stabilesc formule de corectare care urmăresc să reducă puterea 
efectivă şi consumul specific efectiv de combustibil, măsurate în condiţii 
oarecare de presiune și temperatură la condițiile standard; cazul opus este 
următorul: se cunosc performanţele motorului în condiţiile de stare standard 
și se cer performanţele motorului în exploatare, în condiții de stare schimbate. 

Stabilirea unor formule raţionale de corectare impune analiza influenței 
condiţiilor atmosferice asupra fenomenelor gazotermodinamice și mecanice 
din motoare. Pe această cale, prof. C. Aramă a obţinut [2] o formulă de 
corectare cu un caracter mai general, din care se deduc, ca relaţii particulare, 
formulele utilizate curent în practica încercărilor de motoare. 

Se notează cu indicile s, performanțele motorului în condiții standard. 
Raportul puterilor efective în condiții atmosferice oarecare și în condiţii 
atmosferice standard este definit de relaţia (2.19) 


Pee ma a Poe | Me pe (9.21) 
P; Nm Ni As Poa Na 


unde K se numește factor de corectare. Ținînd seama și de relațiile (2.20) și 
(2.21) se obține 


Pa =KP,; Mo =KM,; pu =Kpe (9.21%) 


Factorul de corectare la MAS (K,) diferă de factorul de corectare la 
MAC (K,). 

Pentru motoarele de autovehicule, se admite că primele trei rapoarte sînt 
unitare. Raportul densităţilor este 


Be Dia „Do: (922) 


, 


Poa z bo Tos 


iar ultimul raport este proporțional cu temperatura mediului ambiant (v. par. 
2.4.5.1 și fig. 2.29): i 


Mes _ c (9.23) 
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Substituind relațiile (9.22), (9.23) în (9.21) se obține 


= a em (9.24) 


S-a arătat că la MAS s-a găsit pe cale experimentală m = 0,5. La moto- 
rul cu aprindere prin comprimare s-a găsit m = 0,35. Mărimile br AN IP 
sînt definite de fiecare standard (tab. 9.3). În conformitate cu STAS 10206-75 


(sau STAS 6635-76), s = 100kPa sau 750 = 
sai Pa mmHg, To ~ 298K. 


100 To 05 100 / To \065 
K= -2 9.25); a |title 
Po (a) waa i o i za) 


unde 4, este presiunea atmosferică în kPa. La încercarea MAS-ului, STAS 
6635-76 prevede că factorul de corectare nu se aplică la determinarea con- 
sumului specific c,; la încercarea MAC-ului, c, se calculează cu puterea co- 
rectată. 

Umiditatea atmosferică influențează gradul de umplere, cantitatea de 
aer disponibilă se micșorează și puterea motorului scade. Se convine ca influ- 
ența umidității să se ia în considerare prin corectarea presiunii aerului atmo- 
sferic. În acest scop, raportul presiunilor pọs/fọ se substituie cu expresia 


Pos — P Pos 3 
Po — Pb. ea 


unde e este umiditatea relativă a aerului, în % iar p, — presiunea de saturație 
a vaporilor de apă, la temperatura corespunzătoare. Uneori se efectuează. o 
corectare medie prin majorarea presiunii standard. STAS 6635-75 negli- 
jează influența umidității asupra factorului de corectare. 


Exemplul numeric 9.2. Să se determine puterea unui motor cu aprindere prin scînteie la 
2000 m altitudine știind că în condiții standard dezvoltă 100 kW. R. Din figura 2.30 se citește 
pentru altitudine, de 2000 m: p} = 0,8 daN/em? și Tọ = 276 K. 

Din tabela 9.2 rezultă 0,8 daNjcm? = 0,8 -10° Pa = 0,8-102 kPa. Se aplică relația 
(9.26): K, = (100/80)(276/298) %5 = 1,20. Puterea P, = 100/1,20 = 83 kW. 


BIBLIOGRAFIE 


l. Apostolescu, N. și Bătagă, N. Motoare cu ardere internă, Editura didactică si 
pedagogică, Bucureşti, 1967. 


2. Aramă C. Corectarea caracteristicilor motoarelor cu ardere internă cu admisiunea normală. 
În „Metalurgia și construcția de maşini”, 5, 1961. 


331 


„Aramă, C. Randamentul mecanic al motoarelor cu ardere internă. în „Metalurgia și con- 
strucția de mașini”, 1, 1962. A 
„Aramă, C. Corectarea caracteristicilor motoarelor supraalimentate cu aprindere prin com- 
primare. În „Metalurgia și construcția de mașini”, 1, 1963. 

„Aramă, C. şi Grünwald. B. Motoare cu ardere internă. Editura tehnică, 
Bucureşti, 1966. 

6. Raikov, I Ia. Ispâtania dvigatelei vnutrennego sgoraniia. Vâsșaia, Şcola, Moskva, 1975. 

. Stratulat, M. şi Munteanu, S. D. Încercarea motoarelor cu ardere internă. 
Editura tehnică, Bucureşti, 1966. 

. Stratulat, M, Şoiman, M. și Văiteanu, D. Diagnosticarea automobilelor, 
Editura tehnică, Bucureşti, 1977. 


PARTEA A DOUA 
CETA 


DINAMICA, CONSTRUCȚIA ŞI CALCULUL 
MECANISMULUI MOTOR 


10. 


FORȚELE ȘI MOMENTELE DIN MECANISMUL 
MOTOR. ORDINEA DE APRINDERE 


10.1. CINEMATICA MECANISMULUI BIELĂ-MANIVELĂ 


Cinematica mecanismului bielă-manivelă se studiază în următoarele ipo- 
teze simplificatorii: 1) motorul funcționează în regim stabilizat, deci turația 
motorului este invariabilă în timp; 2) viteza unghiulară a arborelui cotit este 
constantă. Cînd arborele cotit are o mișcare de rotație uniformă viteza unghiu- 
lară «œ rezultă din relația o = A a/A 7 = 2 /(60/n) sau 


ofrad/s] = z n/30. (10.1) 


Pe baza ultimei ipoteze cinematica manivelei este independęntă de parti- 
cularitățile geometrice ale mecanismului bielă-manivelă. În schimb, cine- 
matica pistonului și bielei depinde de tipul mecanismului bielă-manivelă. 
Mecanismul bielă-manivelă poate fi: 1) axat sau dezaxat; 2) normal sau cu 
bieletă. Mecanismul bielă-manivelă este axat cînd axa cilindrului întîlnește 
axa de rotație a arborelui cotit (axa arbo- 
relui cotit este normală la un plan care con- 
ține axa cilindrului, deci este normală la pla- 
nul figurii 10.1, a, în punctul 0). Mecanismul 
bielă-manivelă se numește dezaxat, cînd axa 
cilindrului este deplasată față de axa de 
rotaţie a arborelui cotit cu distanța e, nu- 
mită excentricitate (fig. 10.1, b). Mecanismul 
bielă-manivelă se numește normal cînd 
biela este articulată direct pe manetonul 
arborelui cotit (fig. 10.1, a și b); meca- 
nismul bielă-manivelă se numește cu bieletă 
cînd cuprinde un mecanism motor normal 
și un mecanism motor cu bieletă care lu- 
crează indirect asupra manetonului prin 
intermediul bielei (fig. 10.2). La motoarele 
b policilindrice studiul cinematic și dinamic 
este simplificat de identitatea tuturor ci- 
Jindrilor dintr-o linie, determinată de sim- 


LA 


Fig. 10.1. Schemele mecanismului 
motor axat (a) şi dezaxat (b). 
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Bielà 


Fig. 10.2, Mecanismul bielă-manivelă cu bieletă. 


plificarea fabricației. La motoarele de autovehicul se utilizează mecanismul 
motor normal, axat. 
Pentru precizarea forțelor prezintă interes cinematica pistonului. Se utili- 


- zează următoarele notații (fig. 10.3): b — lungimea bielei; 7 — raza manivelei 


sau distanța de la axa manetonului la axa de rotaţie a arborelui cotit; S — cursa 
pistonului, s — deplasarea momentană a pistonului față de pmi; P — centrul 
de articulaţie dintre bielă și piston; M — centrul de articulație dintre bielă și 
maneton; O — centrul de rotaţie a arborelui cotit; B — unghiul dintre bielă 
și axa cilindrului, numit și oblicitatea bielei; « — unghiul RA; P, și Pe — 
poziţiile extreme ale centrului P, la punctele moarte. 

Deplasarea pistonului este identică cu deplasarea piciorului bielei sau cu a 
punctului P. Evident: s = P,P = P,O — PO sau substituind segmentele 
PO şi PO cu proiecţiile bielei și manivelei pe axa cilindrului, rezultă 


s = b + r — (b cos B + rosa). (10.2) 


Proiecțiile pe verticală a lungimilor bielei și manivelei dau MM' = b sin = 
= 7 sin « sau sin 6 = A sin a unde s-a notat A = 7/b. Raportul 7/b variază 
în limitele A = 1/3...1/5 şi se alege în corelaţie cu soluția de principiu a 
motorului (v. par. 10.4). La motoarele de turism A = 1/3...1/3,8; la motoa- 
rele de camion A = 1/3,8...1/4,2. Pe baza relaţiilor trigonometrice rezultă 

í cos B = (1 — A? sin? a) 2. (10.3) 


Expresia exactă a deplasării pistonului, pe baza relației (10.3) ia forma 


aan f: os iae ar). (10.4) 
A A 

Pentru studiul dinamic este 
util să se exprime deplasarea pis- 
tonului într-o formă mai simplă. 
Observînd că deplasarea pistonului 
este o funcție periodică, de peri- 
oadă 2x, funcția s se poate dez- 
volta, în serie Fourier. Se obține $ 


s = r[1 + ag—(cos a-+a,cos 2g — 


— acos 4+ agcos 6a— ascos 8a. . . 


Fig. 10.3. Schemă pentru determinarea cinematicii pis- 
.. + acos va)]. (10.5) 


tonului. 


335 


Tabela 10.7 
Relaţiile generale ale coeficienţilor din expresia cursei pistonului 
“o ; Ai $ Ard zi Aa Ta Bia 
= aN tA ag + o 
s= oa eee 


Coeficienții ag, az, a4... sînt arătați în tabela 10.1. Componentele trigonometrice ale funcției 
s se numesc armonice. Cercetînd relația (10.5) se poate conchide că dezvoltarea în serie a depla- 
sării pistonului la mecanismul motor normal axat, comportă o singură armonică impară-armo- 
nica de ordinul I; toate celelalte armonici sînt pare. Întrucît A < 1 amplitudinea armonicilor 
de rang superior scade repede (tab. 10.2). 


Pentru precizarea, forțelor de inerție care solicită organele mecanismului 
motor, este suficient să se ia în seamă numai primele două armonici. În acest 
caz expresia (10.5) se simplifică și se obține relația aproximativă a deplasării 
pistonului za 


= ru — cos a) + (i — cos 2a)] (10.6) 


care dă o eroare sub 1% față de expresia exactă, 
Se notează funcţia din paranteză cu ož și se ține seama că 7=0,5.S. 
Rezultă 


s=05 S o, (10.7) 
o% = (1 — cos a) + (A/4) (1 — cos 2 a). (10.8) 
Tabela 10.2 
Valorile coeficienţilor din expresia cursei pistonului 
A j DA a | a LA aş 
1/374 0,0749 i 0,0753 0,000 424 0,0 000 050 0,000 000 058 
1/3,8 0,0667 0,0670 0,000 301 0,0 000 027 0,000 000 027 
1/4,2 0,0602 0,0604 0,000220 | 0,0 000 015 0,000 000 014 
174,6 0,0542 0 0544 __0,000 167 0,0 000 009 0,000 000 007 i 
1/5,0 0.0504 . l 0,0505 0,000 130 0,0 000 006 0,000 000 004 | 
[i 
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Relațiile (10.7) și (10.8) servesc pentru definirea funcțiilor de volum. 
Volumul momentan Vp generat prin deplasarea pistonului este Vp = (n D2/4)s. 
Se substituie s din relația (10.7), se ține seama de (1.1) și se obține 

Vp=0,5 Vs ož. (10.9) 


Volumul instantaneu al cilindrului V, este suma Vg = V,+ Vp. Se sub- 
stituie V, din relaţia (1.4) și Vp din (10.9), se introduce funcţia c, și se obține 


Va = 0,5 Vs oa, (10.10) 
a, = 2](e — 1) + at. (10.11) 


Pentru calculul lucrului mecanic este necesar să se cunoască derivata 
volumului momentan dV,/du = 772, care rezultă din relația (10.10) 


Ý, = 0,5 V söy, (10.12) 

unde 
6, = óž (7/180) (10.13) 
at = sina + (A/2) sin 2a. (10.14) 


În jurul pmi, variația volumului, determinată de deplasarea pistonului este redusă. Se 
observă că (tab. 10.3) pînă la 15°RA care reprezintă 8,3% din durata cursei în °RA, volumul 
relativ V p/V ș creşte abia cu 2%. Dacă se raportează volumul variabil al camerei de ardere la 
volumul ei minim, se observă că volumul camerei de ardere crește rapid în jurul pmi. Pe primele 
7,5°RA, volumul relativ V,/V, crește cu 4%, creștere egală, practic cu fracțiunea Ag/180 din 
durata, cursei. 


Pentru dezvoltarea calculelor de ardere este mai comod ca relația trans- 
cendentă (10.10) să se transforme într-o relație algebrică. Cercetările au arătat 
[6] că în jurul pmi, cu o mare precizie, se poate exprima volumul momentan 
Va sub forma: 


V, = V. [1 + a(e — 1): 1074 (a — 360)7], (10.15) 
unde a = 0,896 -1074 = 0,9:10-: pentru 320 < a < 400, V, fiind deter- 


minat cu o eroare mai mică decît 1% ; a = 0,868- 1074 = 0,87 -1074 pentru 
300 < a < 420° cu o eroare mai mică decît 3%. 


Tabela 10.3 
Volumele relative în jurul pmi 
Aa [PRA] | o | 2,5 5,0 | 7,5 | 10 | 15 | 20 
| | 
(s) 1%] o | 0,06 0,24 0,53 0050 E a7 
Vs (Ss i 
A i terti e i e i 
MPa] Ye) 1% |__0 |__05 | Oee | 7,5 | 17,0 W 
x i 
Aa]180 1%] 0 | 1,4 i 27 j 41 | 55, | 8,3 11,0 
22 — ce. 582 337 


"În unele calcule se pretinde 
distanța Z de la piston la chiulasă. 
Cînd camera de ardere are formă ci- 
lindrică (fig. 10.4, a) distanța } 
este l = lpm + s. Se observă că lpm” 
-(zD?/4) = V, = Vs/(e — 1), ţinînd 
seama de (1.4); cu relația (1.1) re- 


Fig. 10.4. Poziția pistonului în apropierea 


punctului mort interior. zultă 
lom = Sle — 1), (10.16) 
care se substituie în / împreună cu s din (10.7) și se obține 
1=0,55 oy (10.17) 


Cînd camera de ardere cuprinde o cupă în piston (fig. 10.4, b), V, = lj 5 
- (1D2/4) + he (n:D2/4) = S (nD?/4)](e— 1), adică 


lym = Ste — 1) — heă?, (10.18) 


unde %, este înălțimea cupei iar è = D,/D — deschiderea relativă a cupei: 
Analog cu relația (10.17) se obține ` 


L= 0,5 S o; — hò? (10.19) 
Cînd pistonul este la pme, din relația (10.17) rezultă 
lame = S efle — 1). (10.20) 


Viteza pistonului se obţine derivînd relația. (10.6) în raport cu timpul. 
Se observă că Wp = ds/dr = (ds/da) - (da/d7) = w ds/da. Ca urmare 


Wp = ro (sin a + (AJ2) sin 2a) = 7o GE. (10.21) 


Viteza pistonului se anulează pentru sin « (1 + A cos.) == 0: 
Întrucît A < 1; soluţia din paranteză este imposibilă; rămâne sin « = 0, 
adică « = 0, m, 27... deci viteza pistonului este nulă în punctele moarte 
Pentru a obţine viteza maximă se anulează derivata funcției Wp, adică dW »/ 
[da = [cosa + A(2 cos?x — 1)] = 0; rezultă o ecuaţie de gradul II în 
cos « a cărei soluție 


cos a = (—1 + V14 8 55/44, 


dă punctele de viteză maximă a pmaz. Se observă că viteza este maximă aproxi- 
mativ. pentru acea valoare a lui æ (a = æ) la care biela este perpendicul- 
lară pe manivelă (tab. 10.4). Variația vitezei pistonului cu æ este arătată în 


Tabela 10.4 
Unghiul la care biela este perpendiculară po manivelă 
s s i 1 2 | 
3,5 4 4,5 5 | 
] „97 p maz i TAF 75933 | 77°00" 78°15 79°20” 


| 
Qilr 71934 7403 | 75°58 7728 7841 
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figura 10.5. Dacă se prelucrează : 
expresia (1.6) viteza medie a pis- +t 
tonului ia forma Wp=(S n/30)= m, 
= (Z 71/30) (n/n) = 2 ro]m. iarra- . ne 
portul dintre viteza maximă a 
pistonului și viteza medie ia 
forma, r 


Bidare] 
a E. : 
We mas W p = — sin XW p maz Si 
2 LAR 

; min 


Asin aw COS ap 10.22 - 
i) pere Yemas] ( ) Fig. 10.5. Variația vitezei pistonului cu unghiul RA. 


Se observă că acest raport este o funcțiune numai de A (tab. 10.5) iar 
valoarea lui medie poate fi luată 1,625 sau altfel spus, viteza maximă a pisto- 
nului este cu 62,5% mai mare decît viteza medie. : 

Accelerațidpistonului se obţine derivînd de două ori expresia. spaţiului. 
Interesează atît expresia accelerației, dezvoltată în serie Fourier, cît și expresia 
aproximativă. Întrucât 


RE na E E aa oo Eliza Z i 
ET ae [da T] O aa (da dr) dr do a) 
deoarece potrivit ipotezei da/dr = œ = ct, rezultă expresia dezvoltată 
jp = ro? (cos a + b, cos 2g — ba cos 4æ + be cos 6a 
— be cos 8a... + by cos va +...) (10.23) 


unde b, = 22 a, ; bi = 4°44; be = 6°ag; bg = Stag etc. Expresia aproximativă 
a accelerației se obține, reținînd primele două armonici din expresia (10.23) 
adică 


je = ro? (cos a + A cos 2a). (10.24) 


Se observă că pentru un mecanism normal, axat, expresia dezvoltată a 
accelerației nu conține armonici impare, cu excepţia aromonicii de ordinul 
întîi. Punctele în care se anulează acceleraţia se obțin din condiția cos a + 
+A cos2a==0, care reprezintă de fapt condiția dWop/da = 0. Așadar, accele- 
raţia. se anulează în acele puncte în care viteza pistonului este maximă. Accele- 
ratia maximă se obține în acele puncte în care djp/da = 0, adică sin a + 
+ 4A cos a) = 0. Prima condiție (sin « = 0) dă a = 0, x, 2 n.. .adică accele- 
raţia are un maxim în pmi și un minim în pme, acolo unde viteza se anulează. 

Valorile accelerațiilor în punctele moarte sînt 


(ipha=o = ro? (1 + A); Gpe- = 70? (A — 1). (10.25) 


Tabela 10.5 


Valoarea raportului dintre viteza maximă și viteza medie a pistonului 


A | 173,2 1/3,4 _|__1/3,6 1/3,8 1/4,0 1/4,2 


Wp masi W p | 1,637 1,631 1,626 1,622 1,617 1,614 
l 
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A doua condiție (cos a = 
= — 1/4 A) este. satisfăcută 
numai pentru A > 1/4. Me- 
canismul motor pentru care 
A ia valorile 1/3...1/4 se 


biele scurte; mecanismul mo- 
tor pentru care A ia valorile 
1/4...1/5 se numește meca- 
nism motor cw biele lungi. 
În figura 10.6 se arată vari- 
ația accelerației jp cu « pen- 
tru cele două mecanisme. 


Cinematica bielei se studiază 


ținînd seaina, că biela are o miş- 


care complexă. Se poate considera 
Fig. 10.6. Variația accelerației pistonului cu unghiul RA. că fiecare punct al bielei are o 

mişcare de translație identică cu 
a punctului P și o mișcare de rotație în jurul punctului P cu viteza unghiulară d8/dr şi 
acceleraţia, unghiulară d%8/dr?. 


10.2. FORŢA DE PRESIUNE A GAZELOR 


Forțele care lucrează în mecanismul-motor se grupează în: forțele produse 
de presiunea gazelor din cilindru (F,), forțele de inerție ale maselor în mișcare 
(£,), forțele de greutate (F,) și forțele de frecare (F,). Ultimele două categorii 
de forțe nu se iau în considerare la motoarele ușoare rapide deoarece au valori 
reduse în comparație cu celelalte și, în plus, forța F, este greu de evaluat. 

Forţa, de presiune este determinată de relația 


2 

Fy = ZPL (p — Pean), (10.26) 
unde D este alezajul, p — presiunea gazelor din cilindru și P,a — presiunea 
gazelor din carter, care lucrează pe partea interioară a capului pistonului 
(practic p.ar = 1 daN/cm?). 

Din diagrama indicată se cunoaște dependența (V). Forţa F,(«) se de- 
termină pe cale grafică sau analitică. Cînd F,(«) se determină pe cale grafică, 
deplasarea pistonului se calculează printr-o construcție grafică, bazată pe 
relația (10.6). Pe diametrul P,P, = S = 2 7 paralel cu axa abscisei (fig. 10.7) 
se construiește un semicerc de rază 7. La scara aleasă se construiește apoi 
segmentul GO' = rA/2. Din 0O' se construiește un semicerc, de rază arbi- 
trară 7, care se împarte în 18 părți și se prelungesc razele 0'B, pînă intersec- 
tează cercul de rază 7 în punctele A,. Razele O'A, fac cu diametrul P,P, 
unghiul a(a = 10, 20, 30RA, măsurate de la pmi). Proiecţia punctelor A, 
A3...4, pe diametrul P,P, dau deplasarea pistonului în funcție de a). 
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numește mecamism, motor cu- 


0-12! mn (MAC) 
Q= 7) em (MAS) 


W J0 su 720 a[RA] 


Fig. 10.7. Construcţia grafică pentru Fig. 10.8. Variația forței de presiune cu unghiul RA 
determinarea deplasării pistonului în 
funcţie de unghiul RA. 


Pe verticalele ridicate din punctele C}, C3...C, se citesc. valorile presiunilor 
din diagrama indicată, care corespund unghiurilor æ. Se prezintă grafic forța 
F, (fig. 10.8). Semnul forței se alege pozitiv cînd F, lucrează spre axa de rotație 
a arborelui cotit (v. fig. 10.13, b). 


10.3. FORŢELE DE INERŢIE 


Forţele de inerție se grupează în două clase: 1) forțele de inerție ale maselor 
ma care au o mișcare de translație sau o mișcare alternativă, denumite pre- 
scurtat forțe F4; 2) forțele de inerție ale maselor mp care au o mișcare rotatorie, 
denumite prescurtat forțe Fa. 

Pistonul are o mișcare de translație, iar forța de inerție Fap, a masei mp a 
pistonului (m, este suma maselor pistonului, segmenţilor și bolțului) va fi 


Fan = — Mrjp. (10.27) 

Cu expresia simplificată a accelerației (rel. 10.24) se obține 
Fap = —mpro? (cos a + A cos 2a). (10.28) 
Așadar, F4p ește o funcție variabilă și periodică, de perioadă 2x şi repre- 
zintă suma a două componente denumite forța de inerție de ordinul înțîi sau 
armonica de ordinul întîi (Fi = —mipro?2 cos «) ṣi forța de inerție de ordinul 


doi sau armonica de ordinul doi (F, = —mpro? A cos 2a). Componentele 
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F; și F, și rezultanta Fay sînt 
arătate în figura 10.9. Semnul 
forței de inerție se alege identic 
cu al forței de presiune (v. 
fig. 10.13, b). 

Manetonul și braţele: au o 
mișcare de rotație uniformă. 
Forța centrifugă a masei ma- 
netonului my (fig. 10.10) este 
evident 


Fru = —Mmyro?. (10.29) 


Dacă se notează cu p distanța 
de la centrul de masă al brațu- 
lui la axa arborelui cotit, atunci 
forța centrifugă a brațului va 
fi Fay = mp2. Pentru simpli- 
ficare se reduce masa brațului 
la axa manetonului. Din con- 
diția egalității energiilor cine- 
tice, rezultă 70002 = myro? 
unde Mey este masa redusă; 
deci Mix = mpfr iar forţa cen- 
trifugă a maselor manetonului 
şi brațelor va fi 


F[daN] 


Fig. 10.9. Variația forței F4p și a primelor două armo- 
nici cu unghiul RA. 


Fr = — (Mu + 2 my) ro’, 
(10.30) 


Se observă că F} este o forță rotitoare, de mărime constantă, care lucrează. 
într-un plan normal la axa arborelui cotit. SAR 

Biela are o mișcare plană complexă. Se consideră cazul simplu în care miș- 
carea bielei se compune din mișcarea de translație identică cu a centrului de 
masă G și din o mișcare de rotaţie în jurul punctului G. Se descompune masa 
bielei mp într-un număr de ¿i mase concentrate (mp;), astfel încît acţiunea 
sistemului de mase mp, asupra mecanismului motor să fie aceeași cu acțiunea 


masei _mp.f 


Sînt disponibile trei conditii pentru a satisface acest deziderat: 1) suma forțelor F4 ale 
maselor concentrate să fie egală cu forța F a bielei, adică Empi = Mp, deoarece toate masele 
execută aceeaşi mișcare de translație (au aceeași acceleraţie) ; 2) suma forțelor de inerție, nor- 
male și tangențiale, produse de masele my, în mișcarea, de rotație în jurul punctului G, este egală. 
cu forța de inerție normală, respectiv tangențială a masei Mpg în jurul aceluiași punct, ultimele 
două forțe fiind evident nule, adică 5 mpul; = 0, unde 4 este distanța de la centrul de masă al 
masei mp; la punctul G; 3) suma energiilor cinetice ale maselor mp; în mișcarea de rotație, în 
jurul punctului G este egală cu energia cinetică a masei m p în mișcarea de rotație în jurul aceluiași 
punct G, sau suma, momentelor forțelor de inerție ale maselor mp; în raport cu G este egală cu 
momentul forțelor de inerție al masei mg în raport cu același punct, adică: 5 mpl? = Jp 
unde Jp este momentul de inerție mecanic al masei bielei în raport cu G. Cele trei condiții 
matematice conțin 2 i necunoscute (i mase mp; Și i distanțe 14). 


Fig. 10.10. Schema unui cot al arborelui cotit, 


Problema se simplifică prin descompunerea bielei în două mase (fig. 10.11) : 
una, mgp este concentrată în piciorul bielei, execută o mișcare de translație 
identică cu a pistonului și se numește masa bielei aferentă pistonului ; cealaltă, 
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too 


Mgy concentrată în capul bielei execută o mișcare de rotație identică cu a 
mantonului și se numește masa bielei aferentă manetonului. Aplicînd 
cele trei condiții menţionate și adăugînd condiţia evidentă de lungime se 
obține următorul sistem de ecuaţii : 


Mgp + Mgumu = Mp; (10.31) 

marbe — Moab = 0; (10.32) 

d be tbu =b; (10.33) 
mMopbb + Meubu = Ja- . (10.34) 


Se elimină ecuația (10.34). Din primele trei ecuații rezultă 
Mpp = Mp (b — bp)[b; Men = Mgbpjb. (10.35) 


Experiența arată că raportul lungimilor variază în limitele: (b—bp)/b = 
= 0,2...0,3; bp/b = 0,7...0,8. Pentru motoarele de autovehicule, la projec- 
tare se alege frecvent: Mgp = 0,275 mp; Mgm = 0,7125 mp. Lungimile bp ṣi ba 
se determină experimental prin cîntărire (fig. 10.12). Pe talerele unei balanțe 
se fixează două cuțite pe care se așază biela. Se echilibrează balanța cu masa 
m Cu notaţiile din figură rezultă: mgp + Mau = Mpe, Map + my = Mou, sau 
ap = 0,5 (Mg — m), Mru = 0,5 (mg + m) care se substituie în relația 
(10.32) și rezultă bp și by. Rezultă astfel și centrul de masă al bielei. 

Prin descompunerea bielei, masele m4 și Mp se definesc astfel: 

Ma = Mp + Mgr; MR My + 2 My + Memi (10.36) 


în relația (10.36) masele care execută mișcarea de rotație sînt reduse la axa 
manetonului. Se obțin în final următoarele expresii ale forțelor Fa şi Fa: 


Fa = — maro? (cos a + A cos 20); (10.37) 


Fa = —mpro?; i (10.38) 


Fig. 10.11. Schema descompu- 
nerii bielei în două masc. 


Fig. 10.12. Determinarea centrului - 
de masă G al bielei, prin cîntărire. 
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Tabela 10.6 


Masele raportate ale mecanismului bielă-manivelă 


Tipul motorului? 
Fotnlmassi apostate $ MAS ou D= | MAC cu D= 


= 60.. .100 mm = 80...125 mm i 
Masa ñp a grupului piston 3 Fi AS 
(pistonul din aluminiu) Erario 12. 432 


Masa ñp a bielei 10. +20 22. 3.40 


Masa my + 2 mm, a manetonului și braţelor fără | 
contragreutăți 


la „32 
— fus găurit din fontă 8...21 13. 4.3: 
— fus negăurit din oțel 13...20 | 20...40 j 
i 
* Masa raportată este indicată în g/cm?; în ST, valorile reprezintă greutatea raportată p 


E (Gr = Gpl (7D?/4), în gt/em2. i j 

** Valori pentru motoarele fabricate în România, în g/em? şi kg. 

1) SAVIEM 797: ñip = 25,7 (mpist = 1,43; myo = 055; mscgm = 0» 12), 
Mg = 22,2 (mg = 1;81); 

2) MAN 2156: Mp = 30,6 (mist = 2,43; Miop = 0,94; msegm = 0, 15), 
Tg = 32 (mg = 3,7); 

3) DACIA 1300: p= 95 (Mpist = 0,285; mpor = 0,087; msegm = 0,028), 

2 Tip = 12 (mp = 0,493; Meuz = 0,013); 

4) ARO L-25: Tip = 12,2 (mpist = 0,608; Moog = 0, 185; Msegm = 0,07); 

Mp = 12 (ng = 0,8; Meuz = 0,05). 


se poate spune că F, = Fa + Fa adică este suma a două componente (armo- 


nici) unde F, = —m4ro? cos g; F, = —mare? Acos 2a. Masele raportate 
în mişcare (masa raportată la aria capului de piston) Mp = mp/(vD?]4) vari- 
ază în limitele indicate în tabela 10.6. | : i 


10.4. FORȚELE DIN MECANISMUL MOTOR 


Forța rezultanta F, aplicată de piston în articulație este 
F=F, +F, (10.39) 


componentele fiind definite de relațiile (10.26) și (10.37). K 
Forţa. F se descompune în două componente (fig. 10.13, a): o componentă 


B, după axa bielei 
2 ; B = Flcos$ (10.40) 
şi o componentă N normala pe axa cilindrului 
N=Ftgp. (10.41) 


ică pi ili i dă i F, dintre 
Forța N aplică pistonul pe cilindru și dă naștere forței de frecare ; s e 
piston şi cilindru, care produce uzura celor două organe. Ţinînd seama că 
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Jy 


sinla +A) 
sinf 


H= 


F” 


Fig. 10.13. Schema forțelor din mecanismul bielă-manivelă (a) convenția 
de semne (b) și influența dezaxării asupra forței normale (c). 


sin 3 = Asing (v. fig. 10.3) se obține tg ß = (sin B)/cos 8 = A sin a/ 
I/I- Asin? a, pentru a = 90° se obţine tg p = A/V1 — A? sau (tg Paz = A 
ceea ce arată că forța normală maximă este cu atît mai mare cu cît biela este 
mai scurtă (A mai mare). La motoarele cu bielă scurtă, avantajul înălțimii 
mai mici și ca urmare al masei mai reduse se penalizează prin lucru mecanic 
de frecare mai mare și viteza de uzare mai ridicată. Cînd nu există constrîn- 
geri severe pentru înălțimea motorului, se preferă soluția cu biele lungi, 
pentru a mări durabilitatea. MAS-ul folosește biele scurte (A = 1/3. . . 1/3,8); 
MAC-ul folosește biele lungi (A = 1/3,8...1/4,5). Se observă că A nu este 
un simplu raport cinematic, ci un factor constructiv care concurează la unele 
performanţe de vîrf ale motorului (masă, înălțime, durabilitate, randament 
mecanic). Unele motoare de putere se prevăd cu mecanism motor dezaxat, 
pentru a reduce componenta N și deci uzura pistonului și cilindrului (fig. 
10.13, c). 

Forţele care lucrează asupra fusului maneton și fusului palier se determină 
deplasînd forța B în butonul de manivelă (punctul M) și descompunînd-o 
după două direcții (fig. 10.13, a): una tangenţială la maneton — forța T, 
cealaltă normală- pe maneton — forța Zp. Întrucît unghiul 5 este exterior 
triunghiului POM, se obține 3 = a + ß. Rezultă T = B sin (« + 6); Zg = B 
cos (e + B) sau 


T pt B) (10.42) 
Za = Pee (10.43) 


Pentru studiu este util să se reprezinte grafic forțele în funcție de unghiul 
RA (fig. 10.14). La reprezentarea forțelor se admite convenția de semne 
precizată în figura 10.13, b. Alura (4,a') forței F este determinată de for- 
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i 


HAS/0= 27) 


— AC 0-12 ma 
=== MASID = 9 ami 


7007) ES 
Aa) — MACIO = 121mm) 3 
sul === MAS (D = 73 mm) = 
z w 3 
Š w 220 aloa? 
S w 
100! 
iy e i 740 ali] 
-ao 
— MAc (D= iiam 
emoy --- MAS = 73mm) 
zak — MAC(D- Imn 


== HASID=73 mml so 


i iați i i z ise de piston articulației 

Fig. 10.14. Variația forțelor din mecanismul motor : forțele trnsmise icu i 

pi MAS (a) $ un MAC (a'); forța din bielă (b) forța normală (c) ; forța tangențială (d); 
forța Z g(6). 


F., si PF). Alura (b) forței B este determinată de cea a forței F deoarece 
o B Ta în sie ine și nu se anulează. Forța N are o alură (c) 
particulară, deoarece tg ß se anulează cînd oblicitatea este nulă (biela și mani- 
vela la punctele moarte) și schimbă de semn. Forța T are aproximativ ue 
(d) lui N deoarece sin (a1-f) se anulează în punctele moarte și schimbă de 
semn. În fine, forța Z are şi ea o alură particulară (e). 


* Cînd turaţia, depăşeşte 8000. . 8500 rot/min forța F4 depășește în valoare absolută 
forța, rezultantă F 
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10.5. MOMENTUL MOTOR 


Se numește moment motor instantaneu al unui motor monocilindric 
momentul produs de forța tangentă la maneton: 


M= Tor. (10.44) 


Se observă că M diferă de T printr-o constantă, deci M are aceeași alură 
ca T, iar: valoarea lui se. citește din diagrama forței T mărind scara de 7 ori 
(fig. 10.15). ` 

Momentul M 'este o mărime periodică, perioada momentului motor 
ui RA] fiind egală cu perioada ciclului motor ®[°RAJ. La motorul în 
patru timpi 0. = Öy = 720°RA, la motorul în doi timpi ®, = y = 360RA. 

Momentul: M care roteşte arborele cotit produce asupra motorului un mo- 
ment de reacțiune care tinde să răstoarne motorul. În adevăr, se așază în 
centrul O (v. fig. 10.13, a) două forţe T egale și de sens contrar (T' = T” = T). 
Cuplul T—T' produce momentul motor numit și momentul cuplului motor ; 
forța T” se transmite lagărului arborelui cotit, deci reazemelor motorului, 
împreună; cu forța Zg deplasată în centrul de rotaţie: (forța Zz). Forţele Z% și 
T” dau o rezultantă B”', care se descompune evident în componentele F” și 
N". Forţele N și N” care acţionează asupra părților fixe dau un moment Mas 
care tinde să răstoarne motorul, din care cauză se numește moment de răs- 
turnare. Evident Myg, = N -H = F tg b -H = F tg b (sin «+ p) (r/sin 6) = 
= F sin (æ + ß) (r/cos 6) = Tr = M. | 

Se numește moment motor mediu al unui motor monocilindric acel moment 
constant care dezvoltă în perioada momentului M lucrul mecanic egal cu cel 
dezvoltat de momentul motor instantaneu. Lucrul mecanic L într-o perioadă 


60 


7207 af] 


Fig. 10.15. Variația momentului motor cu unghiul RA, la motorul 
monocilindru. 
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va fi integrala lucrului mecanic elementar Mda în Jimitele 0... ba, care 
definește momentul motor mediu 


M E m Om 
a Maa =H Ow: => (| Mda. (1045) 
0 ai 


Întrucât integrala nu se poate rezolva analitic se planimetrează aria dia- 
gramei (fig. 10.15). Puterea indicată a motorului monocilindric se verifică 
apoi cu relația P; = M -n/955 care rezultă din relația (1.20). 


Momentul motor instantaneu al motorului policilindric se determină tinînd 
seama de următoarele observații: 1) cilindrii sînt identici, deci dezvoltă acelaşi 
moment motor ; 2) toți cilindrii lucrează asupra aceluiaşi arbore cotit; 3). într-o 
perioadă O, în fiecare cilindru se produce o aprindere (deoarece toți cilindrii 
au un arbore cotit comun, cînd acesta efectuează două rotații — cazul motoru- 
lui în patru timpi — toate manivelele efectuează două rotații, deci trec o 
dată prin poziția corespunzătoare producerii scînteii); 4) aprinderile sînt 
decalate uniform în interiorul unei perioade, pentru a realiza o funcționare 
uniformă a motorului; 5) aprinderile fiind uniform decalate și momentele 
motoare vor fi uniform decalate. OND 

Condiția (4) defineşte o mărime fundamentală pentru motorul policilindric 
şi anume decalajul unghiular sau unghiul dintre două aprinderi 8 care este ra 
portul dintre perioada ciclului și numărul de cilindri 


è= 0,ji; (10.46) 


A TON 3 zic ; f intă 
a motorul în patru timpi 3 = 4rji sau 3 = 720°/i. Relația (10.46) reprezintă 
condiția a ai aprinderilor. Din condiția 5) rezultă cum se însumează 


Fig. 10.16. Determinarea momentului motor instantaneu rezultant. 
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momentele motoare la un motor policilindric, ceea ce se ilustrează, pentru un 
caz particular: un motor în patru timpi cu patru cilindri, la care 3 = 720/4 = 
= 180°RA. În acest caz, rezultă că între două aprinderi, în fiecare cilindru 
pistonul execută o cursă completă. Ciclurile fiind decalate cu 3 = 180RA, 
în acest caz simplificat într-un interval 3, se reproduc în cilindri diferiți, 
cele patru curse efectuate de un piston într-un cilindru. Astfel, în intervalul 
0...180* (fig. 10.16, a) pistonul din cilindrul 7 execută cursa de admisiune, 
cel din cilindrul 2 cursa de comprimare, cel din cilindrul 3 cursa de destindere, 
iar cel din cilindrul 4 cursa de evacuare. Deci în intervalul O, se reproduce 
fiecare porțiune a momentului motor al unui cilindru (fig. 10.16, b). Astfel, 
momentul motor instantaneu rezultant M va fi suma momentelor instantanee 
date de fiecare cilindru. Cum cilindrii stat identici, este suficient să se utilizeze 
doar variația momentului motor al unui cilindru și să se însumeze, în perioada 
&,Ji valorile momentului motor decalate corespunzător; în exemplul consi- 
derat, cînd manivele 7 s-a rotit cu «°RA, manivela cilindrului 2 se rotește 
cu («+ 180)'RA, a cilindrului 3 cu («-+360)° RA, a cilindrului 4 cu (x-+-540)'RA. 
Întrucît momentul motor instantaneu al motorului policilindric se reproduce 
după fiecare interval 5 rezultă că perioada lui este b,, = ®,/i. Lucrul mecanic 
dezvoltat în perioada ®,/i este egal cu lucrul mecanic dezvoltat de un singur 
cilindru în perioada Î,, deci 


veţi be Ea 
| Mda = f Mda = o, 


o o 
deci, momentul motor mediu al motorului policilindric va fi 


Deli 


Mda = iĦ. (10.47) 


Gradul de neuniformitate a momentului motor. În interiorul unui ciclu 
motor, momentul motor instantaneu al motorului monocilindric are variații 
importante care conduc la mişcarea de rotație neuniformă a arborelui cotit. 
Variațiile momentului motor instantaneu (M sau My) se apreciază prin gradul 
de neumiformitate a! momentului motor y definit de relaţiile 


Sat = (M mas — M min)| M; dar = (My mas — Mo mia) ls. (10.48) 


La motorul policilindric, dacă s-ar declanșa aprinderile simultan în 
toți cilindrii, rezultă că My mas = iM mas) Ms min = iMm; As = iM adică 
3 este identic cu al motorului monocilindric. Dacă este îndeplinită condiția 
uniformității aprinderilor, valorile maxime și minime se repartizează uniform 
pe perioada unui ciclu, iar 3, se micşorează (v. fig. 10.31). De aceea, cu rare 
excepții, motoarele de autovehicule respectă condiția uniformității aprinderi- 
lor (se admit abateri de la această regulă numai cînd se obţin alte avantaje 
preponderente v. cap. 11). i 
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10.6. PROGRAMAREA CALCULULUI FORŢELOR ȘI : 
MOMENTELOR PE CALCULATORUL NUMERIC 


Calculul forțelor și momentelor. este laborios și include operații de rutină, 
repețabile la fiecare unghi RA. De aceea, el se pretează la programare pe un 
calculator numeric. În Anexa 1 se prezintă un program de calcul, scris pentru 
calculatorul FELIX-256 care oferă valorile forțelor și momentelor sub formă 
tabelară. 


10.7. DIAGRAMA POLARĂ A FUSULUI MANETON ŞI 
A FUSULUI PALIER i 


Dacă asupra unui fus maneton lucrează o singură bielă — cazul motoare- 
lor cu cilindrii așezați într-o singură linie — atunci fusul maneton este soli- 
citat de forța B și de forța centrifugă determinată de masa bielei aferentă 
manetonului: Fes = — maur? = Fa. Întrucât cele două forțe acționează 
pe direcţii diferite, ele se însumează vectorial pentru a determina solicitarea 
fusului. Construcția grafică care permite însumarea vectorială a celor două 
forțe (B + Pap = Ry) se numește diagrama polară a fusului maneton. 

Diagrama polară a fusului maneton se construiește pe baza observaţiei 
că, întrucât în timpul funcționării manetonul aleargă pe suprafața cuzinetului 
bielei, se poate presupune că manetonul este fix, iar biela se rotește în sens 
invers, efectele rămînînd neschimbate. Dintr-un punct M se construiește un 
cerc cu raza egală cu lungimea bielei (MP, = b) la o scară aleasă convenabil 
(fig. 10.17). Se duce un diametru vertical, din M în jos se măsoară un segment 
egal cu raza manivelei, la scara aleasă (r = OM). Cu centrul în O se constru- 
iește un cerc de rază oarecare OA, și se împarte în 12 părți egale. Se uneşte 
centrul O cu punctele Ag, A+, Aa... de la periferia cercului auxiliar și se pre- 
lungesc dreptele pînă întîlnesc cercul cu centrul în M, în punctele Po, Py 
Po... „ Se unesc aceste puncte cu centrul M (de exemplu, MP}, MP,...). 
Prin această construcție s-a reprezentat mecanismul bielă-manivelă în 12 
poziţii, în ipoteza că manivela OM este fixă. Prin intermediul cercului auxiliar, 
unghiurile dintre manivela OM și axa cilindrului OP, cresc uniform, din 30 
în 30°RA. La o scară a forțelor convenabil aleasă, se fixează forța centri- 
fugă Fpp, pe direcția OM, cu o extremitate în M ; fie punctul Oy cealaltă extre- 
mitate. Din diagrama forței B se citesc eforturile din bielă pentru poziţiile 
caracteristice ale mecanismului motor (a = 0%, 30%, 60%...); se așază aceste 
forțe cu originea în M, pe direcțiile bielei, în sensul lor real. Rezultanta dintre 
forțele Fin» și B reprezintă forța care aplică cuzinetul pe maneton. Unind 
extremităţile forței rezultante (punctele 0, 1, 2, 3...24) se obține diagrama 
polară a fusului maneton. Calculul se conduce pentru două rotații la motoa- 
rele în patru timpi și pentru o rotație la motoarele în doi timpi. Pentru exem- 
plificare s-a construit rezultanta Rys în diagrama polară și pentru poziția, reală 
a mecanismului bielă manivelă. 


Rezultanta R. 1 a forțelor care acționează asupra unui fus palier se construiește ținînd seama 
de poziția manivelelor în jurul axei de rotaţie, de ordinea de aprindere și de numărul fusurilor 
paliere. Se notează cu Rz, Rr... Rz, rezultantele forțelor dezvoltate de fiecare cilindru, care 
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Fig. 10.17. Construcția grafică a diagramei polare a fusului 
ş maneton. 
acționează, asupra fusului palier. Ele se obțin observînd că asupra fusului palier se transmite, 
în afară de forţele 7 B şi Fpg forța centrifugă dezvoltată de brațe și maneton, adică F% (rel. 10.30). 
Deci Ry; = B-+Fap+Fa observind că Fag + Fa = Fp rezultă Ry = B+F, i ca urmare 
rezultanta, R; se citește din diagrama polară a fusului maneton, ari ce ud segmentu] OM £ 
= F Rg Cu segmentul 0.M = Fp. Forța R, care solicită un fus palier se determină pentru fiecare 
caz în parte. Astfel, fie fusul palier dintre cilindrii 1 și 2 al unui arbore cotit, destinat unui motor 
cu 6 cilindri în linie, în patru timpi, cu ordinea de aprindere 1—4—2—6—3—5. La un moment 
oarecare, datorită forțelor Rz, și Rz, asupra fusului palier apar reacțiunile R; =Rz /2 şi 
Ris =Rr,|2 (fig. 10.18), cînd fusurile sînt de aceeași lungime. Dacă aia sînt d ia, 
diferite, reacțiunile se determină din ecuația de momente. Se obține rezultanta Rz, însumînd 
vectorial reacțiunile Ra, = Ri + Ri, Însumarea se face din 30° în 30° pentru doni rotații 
ale arborelui cotit la motoarele în patru timpi și pentru o rotație a arborelui cotit la aa decada 
în doi timpi. Se obține diagrama polară rezultantă, a cărei construcție se simplifică astfel. Cilin- 
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drii fiind identici, diagramele polare R, şi Rz, vor fi și ele 
identice. Se așază diagrama polară a fusului maneton pe axele 
celor două brațe adiacente (fig. 10.19) cu punctele Oy, în cen- 
trul fusului palier. Apoi se însumează rezultantele Rz, și Rz, 
după regula paralelogramului. De exemplu, pentru œ = 90° se 
citeşte pentru cilindrul 1 rezultanta RE. Cilindrul 2 fiind cu 
două aprinderi în urmă față de cilindrul 1, decalajul unghiu- 
lar va fi de 240°, adică 90° + (720 — 570)° = 240°. Prin 
urmare, pe diagrama polară a cilindrului 2 se citeşte rezul- 
tanta RJO”. Însumînd cu regula paralelogramului, se obține 
RP, = R + RE. Se procedează analog pentru celelalte 
puncte și se obține diagrama polară rezultantă a fusului 
A, palier R9 = 2 Rp0. Se observă că rezultanta 90 este de 
două ori mai mare decît cea reală, deoarece s-a lucrat direct 
cu rezultantele Rr, Rz, și nu cu reacțiunile Ry, și Riy 
Construcția este justificată de faptul că rezultantele Rz;. 
Jucrează în plane paralele, iar reacțiunile Rz; sînt situate în același plan. 


Tig. 10.18.  Reacţiunile pe 
fusul palier. 


Pe baza diagramelor polare se construiesc în coordonate carteziene R X « 
forțele rezultante Ry ṣi Rz (fig. 10.20) reprezentînd valorile absolute ale for- 
telor. Diagramele desfăşurate R X æ servesc pentru determinarea forțelor 
medii Ry, R, cu care se determină presiunea medie pe cuzinet și 
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Fig. 10.19 Construcţia grafică a diagramei polare a fusului palier. 
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coeficientul de încălzire al 
lagărului. 3 D=121mmn ; ge LAA 


10.8. ORDINEA DE ám 
APRINDERE 


Condiția uniformității Sm 
aprinderilor are două con- 
secințe: 1) stabileşte poziția 
unghiulară relativă dintre 
coturile arborelui cotit; 2) 
stabileşte ordinea în care se 
declanşează aprinderile în EE 
cilindrii motorului, numită d 180 0 2 %0 alRAT 
ordinea de aprindere. Fig. 10.20. Variația forței rezultante R cu unghiul RA. 


10.8.1. STEAUA MANIVELELOR ŞI ORDINEA DE 
APRINDERE LA MOTOARELE ÎN EIRT TIMPI, 
N LINIE 


La motoarele cu ș cilindrii în linie, arborele cotit are coturi. Problema fun- 
damentală este: cum se dispun cele ș coturi în jurul și în lungul axei arborelui 
cotit? Pentru a stabili poziția unghiulară relativă a coturilor arborelui cotit, 
se construiește steaua manivelelor. Fiecare cot definește un plan (P, P3) 
numit planul cotului (fig. 10.21, a). Întrucît toate coturile lucrează asupra 
aceluiași arbore, planurile coturilor sînt concentrice în jurul axei de rotație 
a arborelui cotit. Se numeşte steaua mamivelelor proiecţiile planurilor coturilor 
pe un plan normal la axa arborelui cotit (fig. 10.21, b). Astfel, steaua mani- 
velelor este alcătuită dintr-un număr de linii concentrice (manivelele arborelui 
cotit) care reprezintă o figură indeformabilă, rotitoare, cu viteza unghiulară o. 

Se consideră o manivelă asupra căreia lu- 
crează biela unui cilindru oarecare 4, (pentru 
simplificare, manivela cilindrului 4,). În momen- 
tul aprinderii, manivela îi, ocupă o poziţie de- 
terminată (se admite că scânteia se declanșează 
în mi, convenţie care nu influențează ordinea 
de aprindere). Aprinderea următoare se pro- 
duce în cilindrul 4, numai după ce arborele 
cotit se roteștecu 3RA, iar manivela cilindrului 
12. trebuie să ocupe aceeași poziţie ca și mani- 
vela cilindrului ș,, deci și ea trebuie să se ro- 
tească cu RA. Rezultă următoarea teoremă : 
unghiul dintre două mamivele care ajung succesiv 
în Boziția de aprindere trebuie să fie egal cu un- 
ghiul sau decalajul unghiular ò dintre două 


Fig. 10.21. Schema arborelui cotit 
$ RI pe și EEN LS i (a) pentru construcția, stelei mani- 
aprinderi. Cînd este îndeplinită condiţia uni- velelor (b). 
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formității aprinderilor rezultă că mantive- 
lele sînt distribuite uniform în jurul axei 


de rotaţie. 
TG (CL) În cazul unui motor în patru timpi, 
E o decalajul unghiular dintre manivelele cilin- 
C drilor în care se produc succesiv, aprin- 

1-a rotație a Za rotație derile este de 720%/;, iar arborele cotit 
Fig. 10.22. Steaua manivelelor pentru ena două EN Se Teale ara P: aa 
determinarea ; poziției unghiulare a deri uniform repartizate dacă în jumătate 

coturilor arborelui cotit. din numărul cilindrilor (i/2) aprinderile 

| au loc în prima rotaţie, iar în ceilalți 4/2 
cilindri aprinderile au loc în a doua rotație. Dacă numărul de cilindri 
este par, 1/2 manivele care trec prin pmi, poziția corespunzătoare aprin- 
derii, în prima rotaţie a arborelui cotit vor fi repartizate uniform în jurul 
axei de rotație a arborelui cotit; cum vor fi repartizate celelalte 4/2 manivele? 
Se consideră cazul = 6; câte trei manivele trec prin pmi după fiecare rotație 
(fig. 10.22). Fie două manivele x și y: manivela x trece prin poziţia de aprin- 
dere pmi în prima rotație, manivela y, în cea de-a doua rotație; se presupune 
că între ele există un decalaj unghiular egal cu /2 intervale (adică 3 pentru 
cazul considerat). Întrucît unghiul dintre două aprinderi este 720°/i, iar mani- 
velele + și y sînt distanțate între ele cu 4/2 intervale, rezultă că unghiul dintre 
ele va fi (720%/5) : (1/2) = 360%, adică manivele x și y sînt în fază. 'Teoremă: 
la motoarele în patru timpi, cu um număr par de cilindri în linie şi cu aprinderi 
uniform repartizate, mamivelele sînt două cîte două în fază. Evident, grupele de 
manivele în fază sînt uniform distribuite în jurul axei de rotaţie. 

La motoarele cu un număr impar de cilindri (motorul românesc de tractor 
D-115 cu 3 cilindri, motorul unui turism Mercedes-Benz, realizat recent cu 
5 cilindri) manivelele se distribuie uniform în jurul axei de rotaţie și ocupă 
direcţii distincte, decalate unghiular cu 3 = 0,[i. 

Condiţia uniformităţii aprinderilor precizează poziţia relativă a manive- 
lelor în jurul axei de rotație. Poziţia relativă a manivelelor în lungul axei de 
rotație este precizată de cerințele de echilibrare a motorului (v. cap. 11). 

Motorul cu patru cilindri. Decalajul unghiular dintre două aprinderi 
fiind 760°/4 = 180° rezultă că cele patru manivele se decalează între ele cu 
180, deci se află toate în același plan. Se alcătuiește schema arborelui cotit 
care precizează așezarea coturilor în lungul axei sale și apoi steaua manive- 
Jelor. Ordinea de numerotare a cilindrilor este standardizată. În conformitate 
cu STAS 8697-70, numerotarea cilindrilor începe dinspre flanșa de cuplare 
a arborelui cotit cu arborele de antrenare al transmisiei autovehiculului, 
ceea. ce presupune că un observator privește spre flanșa. de cuplare (fig. 10.23) 
și vede cilindrii în succesiunea numerelor naturale. Există mai multe posi- 
bilităţi de alcătuire a schemei arborelui cotit (fig. 10.24). Ele se triază din 
considerente de echilibrare (v. par. 11.3.2; 11.3.4). Schema din figura 24, c 
este mai avantajoasă, deoarece reprezintă un arbore cu plan central 

de simetrie. Se numeşte ar- 
bore cu plan central de sime- 


Poziţia () trie arborele la care manive- 
< observatorului -F OOOO | lele în fază sint aşezate la ega- 
lă distanță de mijlocul lui. 


Fig. 10.23. Schema pentru numerotarea Cador unui Fiecare soluție de arbore 
motor cotit conduce la mai multe 
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2% 
Fig. 10.24. Scheme de arbori cotiți pentru motoarele în patru timpi cu 
patru cilindri în linie (a...c); steaua manivelelor (a'...07); ordinile de 


aprindere (4). 


posibilități de aprindere, deoarece manivelele fiind două” (cîte două 
în fază, se realizează simultan cîte două posibilități de aprindere (două 
cîte două manivele în fază trec simultan prin pmi). Multiplicarea 
posibilităților de aprindere are loc însă numai în prima rotație a 
arborelui cotit, deoarece ajung la pmi, grupe de manivele în fază care 
oferă cîte două soluţii; în a doua rotație a arborelui este exclusă 
alegerea cilindrului în care se declanșează scînteia, deoarece cînd o grupă de 
două manivele sosește la pmi numai una eşte în poziţia corespunzătoare declan- 
șării scînteii, cealaltă a trecut prin această poziție în rotația precedentă. Pentru 
soluţia de arbore cotit din figura 10.24, c, ordinea de aprindere se stabilește 
astfel. Se consideră manivela cilindrului 7 (manievela 7) la pmi cînd se declan- 
șează aprinderea. Convenţional, operaţia începe cu cilindrul 7. Se rotește apoi 
arborele cotit în sensul acelor ceasornicului cu 720%/4 = 180°, sosesc la pmi 
manivele 2 și 3, ambele variante fiind posibile (fig. 11.24, e). Se rotește arborele 
cu încă 180° (în total « = 360°) și ajung din nou la pmi manivelele 7 și 4. 
Întrucât în cilindrul 7 aprinderea a fost declanșată este posibilă numai declanșa- 
rea aprinderii în cilindrul 4. Așadar, pentru oricare din variantele precedente, 
urmează aprinderea în cilindrul 4. Se rotește din nou arborele cu încă Şi 
(æ = 540%); ajung din nou în pmi manivelele 2 și 3. De astă dată pentru fiecare 
dintre variante există o singură alternativă: dacă în prima rotație s-a declan- 
şat scînteia în cilindrul 2, acum urmează aprinderea. în cilindrul 3, varianta 
întîi; dacă în prima rotaţie s-a declanșat scînteia în cilindrul 3 (varianta 
a doua ) acum urmează aprinderea în cilindrul 2. O nouă rotire a arborelui cotit 
cu 180° (a = 720%) aduce în pmi din nou cilindrul 7 și ciclul se reia. Așadar, 
la motorul în patru timpi, cu patru cilindri sînt posibile două ordini de aprin- 
dere. Care dintre ele este mai convenabilă? Există mai multe criterii de triere 
a ordinilor de aprindere și anume: 1) încărcarea minimă, a lagărelor arborelui 
cotit; 2) reducerea pericolului de rezonanţă la vibraţiile de torsiune; 3) spo- 
rirea gradului de umplere a cilindrului; 4) reducerea trepidaţiilor motorului 
sub acțiunea momentului de răsturnare. Primul criteriu este fundamental 
deoarece asigură o durabilitate sporită a motorului; celelalte se iau în consi- 
derare în etapele ulterioare de studii și deoarece impun renunțarea la cri- 
teriul fundamental sînt acceptate numai în cazuri excepționale. O încărcare 
mai redusă a lagărelor arborelui se obline dacă aprinderile succesive nu au loc 
în doi cilindri alăturați. Astfel, în prima variantă a ordinii de aprindere se 
observă. că prima aprindere succesivă are loc în cilindrul 2, care este alăturat 
cilindrului 7; a doua aprindere succesivă are loc în cilindrul 4 care este des- 
părţit de cilindrul 2 prin cilindrul 3. Rezultă că lagărul II va fi mai soli- 
citat. Astfel, dintre ordinile de aprindere posibile, în baza criteriului 1 se 
alege aceea (sau acelea) care conduce la cel mai mic număr de aprinderi suc- 
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cesive pe doi cilindri alăturaţi, no- 
tat prescurtat numărul o. Se observă 
că cele două variante au același 
număr o şi se conchide că din punc- 
tul de vedere al încărcării minime a 
arborelui cotit ambele soluții sînt 
echivalente. 
Motorul cu șase cilindri. Deca- 
lajul dintre manivele va fi ®,/i = 
_ = 720/6 = 120°. Sînt posibile mai 
multe scheme de arbore cotit (fig. 
10.25). Din punct de vedere dinamic, 
primele două soluții de arbore cotit 
sînt identice. Rotind arborele b în 
sens invers față de sensul de rotaţie 
a arborelui 4, se obține aceeași suc- 
cesiune de grupe de manivele în 
fază (16—25—34). Se zice că cele 
două soluţii de arbore sînt simetrice 
deoarece ordinea de plasare a grupe- 
lor de manivelă este aceeași dacă se 
schimbă sensul de rotaţie a arbo- 
26 45 relui; ele pot fi socotite ca fiind 
una imaginea în oglindă a celeilalte, 
de aceea se mai numesc soluții si- 
metrice în oglindă. Dintre soluțiile 
simetrice în oglindă se alege una 
singură. Întrucît pentru motoarele 
cu 6 cilindri în linie, în patru timpi, 
există o singură soluție de arbore 
cotit cu plan central dè simetrie (se 
1—5—3—6—2—4—1 varianta optimă exclude soluţia simetrică în oglindă) 
{—4—2—6—3—5—7 varionta optimă Și anume soluția a, se stabilește 
k mane a tamas ordinele de aprindere posibile pentru 
: această soluție, repetînd procedeul 
a 10.25, Sheme de arbori cotițipentru motoarele prezentat la motorul cu patru cilin- 
u 1 cu Î; ini . . . . i . 
Te nam le Sile pa ea fe o dri. Se obțin variantele posibile m 
3 dicate în figura (10.25, e), pentru care 
s-a, precizat numărul c. Se observă că există o singură variantă care satisface 
criterul fundamental: varianta (3) pentru care numărul o este nul. 
În tabela 11.9 se indică ordinea de aprindere pentru diferite tipuri de mo- 
toare, în linie. 


Plan central de. 


76 Sul 


3—6—5—4—7 ; vorionta Í : O=% 
2K 
4—6—5—3—7 3 vorionta 2-a :0=2 
fk 
UE ; varianta 3-a :0=0 


4—6—2—3— í ; varianta 4-a :0=2 


10.8.2. STEAUA MANIVELELOR ȘI ORDINEA DE 
APRINDERE LA MOTOARELE ÎN DOI 
TIMPI, ÎN LINIE 


La motoarele în doi timpi, dacă se respectă condiția uniformităţii aprin- 
derilor, manivelele se repartizează uniform în jurul axei de rotație întrucît 
perioada, funcțională este O, = 360°, iar unghiul dintre două manivele con- 
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secutive este ®,ji. Se demonstrează că 
dacă numărul de cilindri este par, mani- 
velele sînt două cîte două în opoziţie. În 
figura 10.26 se arată steaua manivelelor 
pentru un arbore de 6 cilindri. Ordinea de 
aprindere este unică, manivelele ajung pe 2 
rînd la pmi. Prin analogie, se spune că ar- J 


D 


1-4-3-5 -27671 
borele cotit al motorului în doi timpi cuż Fig. 10.26. Steaua manivelelor sche- 


i ie câ _ ma arborelui cotit și ordinea de 
par are plan central de simetrie cînd ma aoriadere Jel motoni da doi timpi 


nivelele în opoziție sînt la egală distanță cu șase cilindri. 
de mijlocul lui. 


10.8.3. STEAUA MANIVELELOR ŞI ORDINEA DE 
APRINDERE LA MOTOARELE ÎN PATRU 
TIMPI, ÎN V 


Motoarele în V au un singur arbore cotit și cilindrii dispuși în două linii, 
planele determinate de axele cilindrilor fiind concurente (fig. 10.27, a). Unghiul 
y dintre cele două planuri (dintre liniile de cilindri) se numește unghiul veului. 
La motoarele de automobil, bielele care lucrează în doi cilindri opuși se articu- 
lează pe un singur maneton prin alăturare (b) sau prin interferare (c), meca- 
nismele motoare din cele două linii fiind- axate. Rezultă că, dacă motorul 
are 4 cilindri, numărul coturilor (îs) arborelui cotit este tso, = 1/2. 

Unghiul veului se stabilește din condiția de uniformitate a aprinderilor. 
Considerînd un motor în patru timpi, rezultă că după două rotații ale arbo- 
relui cotit în fiecare cilindru s-a produs aprinderea; această condiție se poate 
realiza numai dacă aprinderea se declanșează succesiv în cele două linii cel 
puţin odată. În realitate, pentru a distribui uniform încărcarea termică, a 
liniilor de cilindri, ca și pentru evitarea solicitării lagărelor alăturate, se urmă- 
rește ca aprinderile să se producă alternativ în cele două linii de cilindri. 
Întrucît condiția de uniformitate a aprinderilor este 7200/ rezultă că la tre- 
cerea aprinderii dintr-o linie de cilindri în cealaltă, unghiul dintre cele două 
linii de cilindri trebuie să fie 720°/i. Se demonstrează că unghiul veului respectă 
condiția uniformităţii aprinderilor chiar atunci cînd este un multiplu de ò. 
Astfel, pentru un motor cu i = 12 cilindri, se obţine 3 = 720/12 = 60, iar 
y= 60%; y = 2:609 = 1209; y = 3:60 =— 180%. Toate cele trei soluţii se 
întîlnesc la MAS-uri pentru mașini de curse și MAC-uri pentru autocamioane. 


Biele 
alăturate 
3 A Onuf 
Plon, eMindr ilo 
tinder Di freze 


Fig. 10.27. Schema forțelor și momentelor (a) şi cuplarea directă a bielelor cu manetonul (b şi c) 
la motoarele în V. 
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4 
Pa y 23 b 
Fig. 10.28. Scheme de arbori cotiți pentru motoarele cu opt cilindri în V, în 
patru timpi. i 


Condiția de uniformitate a aprinderilor se transcrie astfel: 
3 = 720°/i = 360%/(1/2) = 360°fiso (10.49) 


ceea ce echivalează cu condiția de uniformitate a aprinderilor pentru un motor 
2 doi timpi cu ż/2 cilindri sau «/2 coturi care se distibuie e dec pe î/2 direcți 
n jurul axei de rotație. Prin urmare, arborele cotit al unui motor în patru 
timpi cu 7 cilindri în V este de forma unui arbore cotit al unui motor în doi 
timpi cu 1]2 cilindri în linie. De exemplu, dacă ï = 8, arborele are 1/2 = 4 
ont! sau manivele, care fac între ele unghiul 360/4 = 90°, deci se dispun uni- 
orm în jurul axei de rotație pe patru direcţii care fac între ele unghiul de 90° 
(fig. 10.28, 2). Arborele cotit astfel obținut se numește arbore cotit de motor 
în doi timpi (cu patru cilindri) sau arbore cotit cu mamvelele în opoziție. Apare o 
a doua posibilitate de alcătuire a stelei și anume cu manivelele două cîte două 
în fază. Se demonstrează că așezarea a două manivele-în fază reprezintă o 
soluție posibilă numai la motoarele al căror număr de cilindri este divizibil 
cu 4, deci i = 4, 8, 12, 16. De exemplu, dacă i = 8 și arborele are patru 
manivele, prin așezarea lor două cîte două în fază și distribuire uniformă în 
jurul axei de rotație (fig. 10.28, b) se obține o soluție de arbore cotit de motor 
în patru timpi cu patru cilindri în linie sau de arbore cotit cu mamivelele în fază. 
În rezumat, la alcătuirea stelei manivelelor apar două soluții posibile: 

1) se utilizează un arbore cotit de motor în patru timpi, cu manivelele în fază 
“pă oaie o ţi geeni prin 2 și cu plan central de simetrie; 2) se utilizează 

motor î impi i ie - 
site fe mate a r în doi timpi, cu plan central de simetrie pentru 


În figura 10.29 sînt prezentate schematic cele mai răspîndite soluții de arbori cotiți pentru 
motoarele în patru timpi în V cu 4 și 6 cilindri. La motorul cu 4 cilindri în V, ital veului 
estey = 720°/4 = 180° deci cele două linii de cilindri sînt opuse. Aceasta reprezintă soluția clasică 
de motor, denumită, Boxer — numărul de manivele este (i/2) = 2. Există două soluţii de stele, 
Sieu ză copia celor două tipuri de arbori: cu manivelele în opoziție sau arbore de motor în doi 
timpi (a) și cu manivelele în fază sau arbore de motor în patru timpi (b). La motorul cu 6 
cilindri în V, y = 720°/6 = 120°. Numărul manivelelor este (i/2) = 3, deci indivizibil prin 4, 
ca paare nu se poate realiza soluția de arbore cotit cu manivelele în fază. Pentru uniformitatea 
aprinderilor celei trei manivele se distribuie uniform în jurul axei de rotație. Se obține un arbore 
de motor în doi timpi cu 3 cilindri. 


Ordinea de aprindere se stabilește ca și la motoarele cu cilindri în linie. 
Pentru exemplificare se stabilesc ordinele de aprindere posibile pentru un mo- 
tor cu 8 cilindri în V al cărui arbore cotit are manivelele în opoziție. Aceasta 
este soluția utilizată la motorul de fabricație românească SR-211. 
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b c 

Fig. 10.29. Scheme de arbori cotiți pentru motoarele cu patru cilindri (a, b) şi şase 

cilindri în V, în patru timpi. 

În figura, (10.30) se arată schema arborelui cotit, steaua manivelelor și numerotarea cilindri- 
lor în conformitate cu standardul; motorul fiind privit dinspre cuplajul arborelui cotit, s-au 
numerotat cilindrii din stinga cu cifrele 1—2—3—4 și cei din linia din dreapta cu cifrele 5— 6—7 
—8. Se obțin două puncte moarte interioare: pmi stînga, pentru cilindrii din linia, din stînga și 
pmi dreapta pentru cilindrii din linia din dreapta. Se consideră manivela 1 la pmi stînga, și se 
declanșează scînteia, (pistonul cilindrului 1 nu mai poate realiza poziția pmi decit în linia din 
stinga, deoarece acest cilindru face parte din linia din stînga). Se rotește arborele cu unghiul 
720°/8= 90° în sensul de rotaţie a acelor ceasornicului. Sosesc în pmi mariivelele'5 și 3 (5 în pmi 
dreapta, deoarece face parte din linia din dreapta, iar 3 în pmi stînga, deoarece face parte din 
linia din stînga; se observă că și manivela cilindrului 7 ajunge la pmi, în stinga; cum cilindrul 7 
face parte din linia din dreapta manivela lui nu poate ajunge în poziția de declanșare a scînteii 
decît în pmi dreapta). Se rețin ambele posibilități (fig. 10.30, d). Se rotește arborele cu încă 90° 
şi ajung la pmi manivelele cilindrilor 4 şi 7. Fiecare soluție este reținută. Se rotește arborcle cu 
încă 90° şi aşa mai departe. Se obțin 8 variante de ordini de aprindere. Ordinile de aprindere 
se triază pe baza a două criterii fundamentale: 1) numărul q de aprinderi consecutive în aceeași 
Jinie să fie cît mai mic (condiția, distribuției uniforme a încărcării termice a liniilor de cilindri 
— aprinderile să se facă, alternativ); 2) numărul c de aprinderi consecutive pe acelaşi maneton 
să fie cît mai mic (condiția încărcării uniforme a lagărelor). Se observă, că, pe baza celor două 


CO 
© © 
© 9 
o e pp pp E 
a e tai: | 0 use g=2 5 0-2 
Spa E dreapta 5 8- 6—3—7—2-1 g=2; 0=8 
DA d 
pm, SF, 2—6—3-7—8-1 g=2;0=3 
c 1 z 8-6 


7- 
-5-4-2-1 qg=6;O=t 
4 


26 
. < 2—6—5 q= 25658 
-6-5 


„e -7-2-1 g=6;02=71 
2—6—5—7=8-1 g= 6:01 


E 


48 E 
` Varianta pentru SR- 211: 1-5-4-8-6-3-7-2 
b d 
Fig. 10.30. Ordinea de aprindere la motorul în patru timpi, cu opt cilindri în V (motorul 
SR—211). : 
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criterii, există patru variante identice. Ele se triază eventual pe baza celorlalte criterii, enunțate 
anterior. Se reţine varianta, a treia, întilnită la motorul SR-211. 


În tabela 11.9, d se arată stelajul manivelelor și ordinea de aprindere 
pentru motoare de autovehicule, în V. să 


10.9. UNIFORMIZAREA MIȘCĂRII ARBORELUI COTIT 


Studiul cinematic și dinamic al motorului s-a efectuat în ipoteza că viteza 
unghiulară a arborelui cotit este constantă. În realitate viteza unghiulară 
este variabilă. Un motor cu ardere internă cu piston nu poate realiza. o mișcare 
uniformă, din două cauze. Una din cauze constă în aceea că numai una din 
cursele în care se efectuează ciclul motor este cursă activă, iar mecanismul 
motor acumulează energie cinetică în această cursă. A doua cauză este generată 
de cinematica mecanismului bielă-manivelă, deoarece pistonul are o mișcare 
alternativă, cu viteză variabilă. 

În regim stabilizat încărcarea motorului sau momentul rezistent M r este 
o mărime constantă; momentul motor instantaneu My în interiorul unui 
ciclu este o mărime variabilă. Ecuația de echilibru a arborelui cotit în mișcarea 
de rotaţie este 


M>— Ma = Je (10.50) 

m | undec este accelerația unghiula- 
pai 3] ră (e=dw/dr), iar Jọ—momen- 

7 i Š gaz „tul de inerție al mecanismului 


min 


bielă-manivelă redus la axa 


de rotație a arborelui cotit. Re- 
lația (10.50) aranjată astfel 


do/dr=(M>—M2)] Jo (10.50%) 


arată că variaţia vitezei unghiu- 
lare a arborelui cotit se atenu- 
ează pe două căi: 1) se reduce 
diferența My — Ma; 2) se mă- 
reşte momentul de inerție me- 
canic Jo. Prima cale pretinde 
să se reducă variația momen- 
tului motor M adică să se re- 
ducă gradul de neuniformitate 
dx (rel. 10.48). Una dintre solu- 
ţii constă în îndeplinirea condi- 
ției de uniformitate a aprinde- 
rilor. A doua soluție constă în a 
mări numărul de cilindri ai mo- 
torului. Cu cît numărul de cilin- 
dri este mai mare cu atît peri- 
oada 0,Ji a momentului motor 
rezultant se micșorează, curba 
o 160 a0 540 72 a, RA My devine mai regulată, gra- 
Fig. 10.31. Influența numărului de cilindri asupra gra- dul de neuniformitate A da se 

dului de neuniformitate a momentului motor. reduce (fig. 10.31), de circa 40 


369 


Tabela 10.7 


Raportul dintre momentul motor maxim și momentul motor mediu 


Numărul cilindrilor MAS în patru timpi MAC în patru timpi i MAC în doi timpi 
EEE T I 19,0 11,6 
REAN | HEA 9,5 5,8 
4 la e) 4,7 2,9 
6 D2 154 ai 2,0 
8 0,9...1,4 2,3 16! 


ori cînd se trece de la unul la 12 cilindri. Totuşi, sporirea numărului de 
cilindri trebuie privită în corelație cu alte deziderate (v. par. 8.5). În același 
sens trebuie apreciată şi soluția de motor în doi timpi, care reduce pe òm 
(tab. 10.7) deoarece perioada ciclului este mai mică. 


A doua cale de reducere a accelerației unghiulare se realizează prin mărirea 
momentului de inerție mecanic Jọ. În acest scop, se prevede la capătul arbo- 
relui cotit dinspre flanșa de cuplare un volant al cărui moment de inerție 
mecanic J, se adaugă la J iar momentul de inerție mecanic total /,(J, = 
= Jo+ J. unde Js = 0,8...0,9 J,) se determină astfel încît variațiile vitezei 
unghiulare a arborelui cotit să nu depășească o anumită limită. 

Într-o diagramă Myx a (fig. 10.32) se definește excesul de lucru mecanic elementar (Mz— 
— Mp)de față de lucrul mecanic mediu preluat de consumator (My, = Mk). Pentru My = MR 
rezultă do/d = 0 iar œ ia valoarea maximă Omay Și valoarea minimă coş. La momentul ct 
(punctul 1) 04 = min &Poi sistemul acumulează energie cinetică pînă la momentul g (punctul 2) 
Cînd 04 30 pag, deoarece aria Azs > 0. În relația (10.50) se face substituția e = do/dr = (da 
[da) - (du/dz) = o(do/da) = 1/2 da?/da și rezultă ecuaţia de conservare a energiei cinetice 
(Mz—Mp) da = (1/2) Judo?, care se integrează în limitele o4. . ca: 


a 


4a =) 
a, 


Se numește grad de neuniformitate a mișcării arborelui cotit 8, raportul 


; (Ms — Mp) da = îi (1/2) Judo? = 4 (ohar — Omin) (10.51) 


1 ge 
So = (Omar — Omina (10.52) 


unde © = (Omaz + Omin) 2 =. Se observă că Onar — Omin = (Omas — Omin): 2 (Omas + 
+ Omin)/2 = 2 de? care se substituie în relația (10.51). 


Aa = Baa? (10.58) 


şi reprezintă ecuația de dimensionare a volantului. 4}, rezultă prin planimetrare din diagrama 
momentului motor; pentru motoarele de autovehicule 3, = 1/80...1/40. Volantul se confec- 
ționează sub forma unui disc cu o coroană periferică de secțiune dreptunghitilără. Dacă m, este 
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2 [4] 


si 


1234567399 12 
Numărul de cilindri 


Fig. 10.32. Schemă pentru calculul Fig. 10.33. Dependența momentului de 


volantului. inerție al volantului de numărul de cilindri. 


masa volantului și D, — diametrul mediu al coroanei, atunci J, % m, D214. Se admite inițial 
Ja = Jy şi se obține relația de dimensionare 


m,D? = 4 Arla a, (10.54) 


unde m, este în kg (kgf s?/m), D, în m, Asa în J (kgfm) œ în rad/s. 


„Se constată că J, = (0,8...0,9) J,; pentru celelalte piese în mișcare rezultă 
următoarele proporţii: arborele cotit — (0,05...0,1) Je; piesele cu mișcare 
alternativă: (0,02...0,05) J,; arborele de distribuţie, rotorul pompei de apă, 
ventilatorul: (0,025. ..0,06) J, Mărirea numărului de cilindri micșorează 
aria Aaa (rel. 10.53) şi ca urmare se reduce J, sau mD? (fig. 10.33). 

Pentru motoarele de autovehicule s-a stabilit că, la turația nominală, 
nylox) criteriul adimensional 
0 = Jo] Me (10.55) 
variază în limitele 6 = 175...330. Relaţia (10.55) se foloseşte pentru dimen- 
sionare. Diametrul exterior al coroanei periferice variază între 275. . . 525 mm; 
raportul dintre lățimea b şi grosimea radială % a coroanei periferice variază 
între 0,6. ..2,2. Viteza periferică nu trebuie să depășească 65 m/s pentru fontă 
și 100 m/s pentru oţel. 


Masa volantului (după fig. 10.33) este m, = f dm = y p 2irbrår = 2rpb (r2 — DP = 
= 2mpb (ra + 71) (ra — 11)[2 = 2m6b7,h = mpbhD,. Momentul e inerție al volantului este 
TS (im = Y pebanrăr = 2rob(r$ — r$)]4 = n(73 — 12) bp (3 + 702 = m? = m(D,]2}- 

3 n ? å NO 
Pentru un disc: Jo = ( Pdm = (1]2)m(D/2). 

3 Ak get A 
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ECHILIBRAREA MOTOARELOR 


11.1. CAUZELE DEZECHILIBRĂRII MOTOARELOR 


O maşină care funcționează în regim stabilizat este echilibrată dacă reac- 
iunile pe veazime sînt invariabile ca mărime, direcție şi sens. O asemenea condi- 
ție nu poate fi satisfăcută de un motor cu ardere internă cu piston. Se studiază 
separat efectele forțelor de presiune a gazelor și efectele forțelor F; și Fr asupra 
reazemelor. Se descompune forța F, în componentele B, și N, — (fig. 11.1, æ). 
În centrul O se plasează. două forțe egale şi de sens contrar B, şi B paralele 
cu B şi de aceeași mărime cu ea. Forța By se descompune în componentele 
F Şi N, a căror mărime este evident Fy = F, și Ny = N,. Cuplul B} B, 
acționează asupra mecanismului motor și este egal chiar cu momentul motor. 
Asupra părților fixe ale motorului se exercită forțele F și F} egale și de sens 
contrar; ele nu se transmit reazemelor. În schimb, cuplul de răsturnare N N7 
dă reacțiuni variabile pe reazeme și produce dezechilibrul motorului. Dacă se 
descompune forța F4 (fig. 11.1, b) în mod analog, se observă de astă dată că 
în afara cuplului de răsturnare ne- 
echilibrat NN”, apare o forță F care 
acționează după axa cilindrului și se 
transmite reazemelor. Întrucît F/=F,, 
forța F4 este variabilă ca mărime și 
sens și produce dezechilibrul motorului; 
datorită ei, motorul trepidează în plan 
vertical. În ceea ce privește forțele Fa 
ele se transmit reazemelor și, deși sînt 
constante ca mărime, fiind variabile ca 
direcție și sens, produc de asemenea 
vibrația motorului pe reazeme. La 
motoarele cu mai mulți cilindri pro- 
blema este mai complexă, întrucît 
forțele F4 și Fa lucrează în planuri 
diferite și dau naştere unor momente 


i care dezechilibrează la rîndul lor 
Fig. 11.1. Schema forțelor pentru determi- 
narea dezechilibrului motorului mono- motorul. 


cilindric : Un tablou rezumativ al forțelor și 
a — forţele de presiune; b — forțele F 4. momentelor care produc dezechilibrul 
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Fig. 11.2. Schema forțelor şi momentelor care produc dezechilibrul motorului policilindric. 


motorului se arată în figura 11.2 și tabela (11.1). Se construiește un sistem de 
axe de coordonate, astfel încât axa Z să fie identică cu axa arborelui cotit, 
axa Y paralelă cu axa unui cilindru, axa X normală pe axa cilindrului. Sistemul 
definește trei planuri distincte; planul ZOY care se numește planul cilindrilor 
(C) întrucît conține axele cilindrilor; planul ZOX normal pe planul cilindrilor 
(NC); planul XOY, normal pe axa arborelui cotit (N). Forța Fa reprezintă 
un vector rotitor; la motorul policilindric forțele Fg alcătuiesc un sistem de 
vectori rotitori, care se rotește cu viteza unghiulară œ și definește două com- 
ponente, în planul C şı în planul NC. Forţa F4 lucrează numai în planul C. 
Momentele care produc dezechilibrul motorului lucrează în cele trei planuri. 
Momentul M, care lucrează în planul N produce răsturnarea motorului 
și se reprezintă printr-un vector moment My normal la planul N; 
momentul care lucrează în planul C se numeşte moment de galop şi se repre- 
zintă printr-un vector normal la planul C, Ma; momentul care lucrează în 
planul NC se numește moment de şerpuire și se reprezintă printr-un vector 
normal la planul ZOX, Mpg. Momentele care produc dezechilibrul motorului 


Tabela 11.1 
Acţiunile care produe dezechilibrul motorului 
a) Forţele de inerție care se transmit reazemelor 

TE ae la, Componentele forței după direcţiile X, Y 

i=1 il 
1 | Fr=— mpra? 1.1. YR= —mpru? cos e 1.3. Z Yi = —ra? D mpi Cos p; 
1.2. Xp = —mpro? sing | : 1.4. 2X} = —r025 mpi sin Q; 

2 | Fa = —maro?f(a)] 2.1. Ya = Fala) 2.2. © Y} = —maro? E f(u) 


f(x) = cos a + ba cos 2g. — b, cos 4a + bg cos 6o, — bg cos 8a + ... by cosva +... (10.23) 
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se mai numesc momente externe, deoarece lucrează asupra reazimelor. La moto- 


E Š a a = | rul de autovehicul, momentul extern se transmite cadrului și produce vibrația 
Š a 3 a > | acestuia: se creează dificultăţi la conducerea autovehiculului și se reduce 
Š = 5 A S gradul de confort. Momentul cuplului de forțe care încarcă fusul L, de reazem, 
= A È È. A, se numește moment intern. 
E ul A A „E t Prin echilibrarea motorului se înțelege operația de anulare a vezultantei tutu- 
z PS R k E ror fortelor şi momentelor variabile care achonează asupra reazemelor. Principial 
3 S a Î ‘i i există două metode de echilibrare: 1) se utilizează piese speciale numite 
S 3 îi ] 1 ] mase de echilibrare (contragreutăți) ale căror forțe de inerție anulează forțele 
E z Gi e Ei Fr, Fa şi momentele acestor forțe; 2) se dispun convenabil cilindrii şi 
EI i x = z manivelele arborelui cotit, astfel încît forțele de inerție și momentele lor să se 
F 3 3 RE iz: echilibreze reciproc. În general, forțele Fr şi momentele acestora se echili- 
g brează complet prin prima metodă ; forțele F4 și momentele lor nu se echili- 
E IS brează prin prima metodă, deoarece se ajunge la soluții constructive compli- 
E z sS ! cate; efectul lor se atenuează însă prin metoda a doua. 
H = : 
a g 
i I I 5 
7 i, 2 i 11.2. ECHILIBRAREA MOTORULUI MONOCILINDRIC 
S à D=: 
c z a A 
: e 3 Echilibrarea forței Fa. Întrucît rezultanta forțelor Fr este precizată 
È = â de relaţia (10.38) ea se echilibrează prin deplasarea centrului de masă al masei 
E = 2 mp pe axa de rotație. În acest scop se plasează două mase de echilibrare me 
213 EI 8 la în prelungirea brațelor (fig. 11.3). Dacă forța Fe este în planul de simetrie 
EI SG E S 7 B 5 o al cotului, cele două mase vor fi egale și se determină din condiția 
S: E 3 se| Z 
2 EI sa a3 nS AS E 20002 = Mpro?. (11.1) 
i g $ [j wa ga) o 
SAE 2 d He ao auru i Ecuația conţine două necunoscute: masa de echilibrare și distanța de la centrul 
ELĂ El EL Eli ăla | F ei de masă la axa de rotaţie, pọ Pentru a simplifica fabricaţia arborelui cotit 
E = 2 = = EI şi a reduce masa lui, se aleg mase m, mici. În acest caz crește p, ceea ce 
= i g implică mărirea înălțimii motorului și a masei acestuia. În practică se alege 
Fls R o soluție de compromis. ! A A 
ER a H N e S . Echilibrarea forței F4. Forța F, este dată de relația (10.37) în. care, 
BEE S IS S S 5, accelerația jp se substituie din relația (10.23). Deci: 
8 &% ' Fa=—mgro2(cosa-t ba cos2a—b, cos4a-t-bg cos6a—bg cos8a. . . -bcos va). (11.2) 
3 
| Se _] 3 Motorul fiind axat, forța F4.nu conține 
z 2H PaE: KOER armonicile impþäre cu excepția celei de 
: ail Epe „34| E 4 ordinul 1; așadar, forța F4 este o sumă 
5 Ñ E gE E Să | E de forțe de inerție sau armonici (£) 
E % g =, SS s de toate ordinele pare la care se adaugă 
i PR A i forța de inerție sau armonica de ordi- 
i nul 1, adică 
E3 S 3 
E, = E Pa= ZF, (v= 124,68...) (11,2%) 
aa a S A v 271,0, j 
5E “i Ec) i 5 
E - E e a Pentru a ușura studiul echilibrării 
x 3 z F forțelor de inerție se adoptă urmă- 
toarele două interpretări ale forțelor de `` -Fig, 11.3. Schemă pentru echilibiareă forței 
-= A Cal inerție de diferite ordine. - ` * Fp dezvoltată de un cot'al arborelui cotit. 
t 
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= 1,2,6, 10, f 


pmi 


a b c 
Fig. 11.4. Poziția vectorilor Y, față de manivela OM, cînd se află la pmi (a și b) şi 
determinarea armonicii de ordinul 2 ca proiecție a vectorului de ordinul 2 (c). 


Prima interpretare. Se consideră în planul de rotație a manivelei un vector 
rotitor cu originea în axa de rotație a arborelui cotit, de mărime constantă: 


IP = melos), (11.3) 


unde v este ordinul armonicii; o, = v w — viteza unghiulară de rotație a 
vectorului, deci de v ori mai mare decît viteza unghiulară de rotație a arborelui 
cotit; b, — coeficientul armonicii de ordinul v. Vectorii al căror ordin nu este 
un multiplu de patru (v = 1, 2, 6, 10, 14...) se consideră în fază cu manivelă* 
cînd aceasta se află la pmi (fig. 11,4 a); vectorii al căror ordin este un multiplu 
de patru (v = 4, 8, 12...) se consideră în opoziție** cu manivela cînd aceasta 


Fig. 11.5. Echilibrarea vectorului V, după prima interpretare (4) 
şi a doua interpretare (b) a forței de inerție. 


a ST 


+ Dacă se consideră manivela ca un vector cu originea în axa de rotaţie a arborelui 
cotit, vectorul V, este în fază cu manivela cînd decalajul unghiular față de ea este.nul. 
** Armonicile v = 4, 8, 12... sînt de semn schimbat în relația, (11.2). 
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se află la pmi (b). Pentru proiecţiile vectorilor pe axa cilindrilor se admite 
aceeași convenţie de semne ca și pentru forțe. Cînd proiecţiile vectorilor sînt 
îndreptate de la axa de rotaţie O spre pmi ele sînt negative; cînd proiecţiile 
vectorilor sînt îndreptate de la axa de rotație O spre pme ele sînt pozitive. 
Astfel definiți vectorii V,, proiecţiile lor pe axa cilindrului dau în fiecare 
moment chiar forța de inerție. De exemplu, se rotește manivela cu unghiul 
a (c); vectorul de ordinul 2 se rotește cu unghiul 2x deoarece viteza unghiu- 


lară a lui este oz = 2%. Proiecţia vectorului pe axa cilindrului (pentru « < 45°) 
va fi 


P,(V2) = — mar(002[2)2 ba cos 2a = —m ro? ba cos 2a, 


ceea ce reprezintă chiar forța de inerție de ordinul 2 (din relația 11.2 rezultă 
Fa = —matd? ba cos 2a). Se enunţă: 

Teorema 1. Forza de nerzie de ordinul v este dată în fiecare moment de pro- 
secția pe axa cilindrului a unui vector de mărime constantă egală cu mar (o,Îv)2b, 
care se roteşte în sensul de rotație a mamivelei cu viteza unghiulară constantă 
o, = vo și este în fază cu manivela la pmi cînd ordinul armonicii nu este un 
multiplu de 4 şi în opoziție cu manivela la pmi cînd ordinul armonicii este um 
multiplu de 4. Proiecţiilor vectorului li se aplică aceeași convenţie de semne 
ca și forțelor de inerție. 

Practic, vectorul V, se poate realiza cu ajutorul unei mase m, care descrie 
o mișcare de rotaţie cu aceeași viteză unghiulară ca a vectorului Y,. Întrucît 
pentru echilibrarea vectorului V, este necesar un vector de sens opus, masa 


se decalează cu 180° (fig. 11.5, æ). Masa de echilibrare m, se determină evident 
din condiţia |,|] = |F nel, 


marlo») DET Mep? 2 


unde p, este distanța de la centrul de masă la axa de rotaţie, iar w, — viteza 
unghiulară de rotație a masei. 

În realitate nu interesează chiar echilibrarea vectorului V, ci proiecția 
acestuia pe axa cilindrului, deoarece numai proiecția lui este egală cu forţa 
F, care lucrează întotdeauna după axa cilindrului. Dacă se face proiecția 
forței Fme se obține în adevăr echilibrarea forței F, deoarece, potrivit defini- 
tiei Fhe =F, În schimb, componenta Fme rămîne neechilibrată. Astfel, 
nu se obține decît schimbarea planului de acţiune al forței F4. 

A doua interpretare. Prin analogie cu cazul precedent se enunţă : Teorema 
a 2-a. Forța de inerție de ordinul v este dată în fiecare moment de proiecția pe axa 
cilindrului a doi vectori (V*), de mărime constantă și egală cu (1/2) ma: 
-r(,/v)2b, care se rotesc în sens invers unul fată de altul, cu viteza unghiulară 
constantă o, = vo şi sînt în fază cu manivela la pmi cînd ordinul armonicii 
nu este un multiplu de 4 şi în opoziție cu manivela la pmi cînd ordinul armonicii, 
este un multiplu de 4. Cei doi vectori se echilibrează (fig. 11.5, b) utilizînd două 
mase m, = me/2, care sînt simetrice față de axa cilindrului și se rotesc în 
sens invers cu viteza unghiulară w,. Evident, suma proiecțiilor pe axa cilin- 
drului dă forța de inerție 2 Fme = F, iar- proiecţiile normale la axa cilindrului 
se anulează. Echilibrarea armonicilor forței F complică construcția motorului. 
Soluţia este scumpă. și a fost aplicată numai pentru primele două armonici 
(fig. 11.6), utilizînd patru arbori suplimentari pe care se fixează masele de 
echilibrare, doi câte doi rotindu-se cu viteza unghiulară œw și-2o. Pentru armo- 
nicile de ordin superior, vitezele unghiulare devin periculoase. De pildă, pentru 
v = 6 şi n = 5000, turaţia arborelui de echilibrare este egală cu 30 000 rot/min. 
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Cel mai adesea, forța F, rămîne neechilibrată, iar la unele motoare monocilin- 
drice speciale se utilizează un arbore cotit cu două coturi suplimentare pe care 
lucrează cîte un mecanism fals, piston-bielă-manivelă, destinat numai echili- 


brării. 


3. ECHILIBRAREA MOTOARELOR POLICILINDRICE 
i si ÎN LINIE 


11.3.1. ECHILIBRAREA FORŢELOR Fa 


Forţele Fr sînt constante ca mărime, egale pentru toți cilindrii și sînt în 
fază cu manivelele, indiferent de pozițiile arborelui cotit. Repartiția uniformă 
a manivelelor în jurul axei de rotaţie, ca o consecință a îndeplinirii condiției 
de uniformitate a aprinderilor, produce un efect favorabil asupra echilibrării 
fortelor Fp deoarece acestea se vor repartiza și ele uniform în jurul axei 
de rotaţie (v. fig. 11.2), iar rezultanta lor va fi nulă. | ESIR 

Teorema 1: Za motoarele cu i cilindri identici în linie, cu aprinderi uniform 
repartizate, forțele Fr au o rezultantă nulă. Forțele Fp se echilibrează reciproc, 


fără mase de echilibrare. 


11.3.2. ECHILIBRAREA MOMENTELOR FORȚELOR Fa 


Forţele Fp lucrează în planuri diferite (fig. 11.7) din.care cauză iau naștere 
momente care se transmit reazemelor. Deoarece forțele Fr formează un sistem 


<— Fig. 11.6. Echilibrarea, forțelor Fa de ordinul 1 și 2. 


Fig. 11.7. Schemă pentru echilibrarea momentului rotitor 
al forțelor Fa. 


indeformabil, momentul rezultant Mpg va fi constant ca mărime și va lucra 
într-un plan YOZ, fix față de arborele cotit. Întrucît arborele cotit se ro~ 
tește, momentul Mp precum și planul YnOZ se rotesc la rîndul lor cu aceeași 
viteză unghiulară. Momentul M se numește moment rotitor și se reprezintă 
prin vectorul moment Mp care este normal pe planul rotitor R sau YpROZ. 
Momentul rotitor își schimbă direcția în raport cu părțile fixe ale motorului, 
de aceea el produce trepidații pe reazeme (este un moment extern). Momentul 
rotitor se descompune în două componente: momentul. de galop (Mr, = 
= Mpg cos 0) şi momentul de șerpuire (Mr, = Mp sin 0). Întrucît 0 variază 
de la 0° la 360°, cele două componente sînt mărimi pulsatorii: momentul Ma; 
produce bascularea motorului în planul NC; momentul M py produce bascu- 
larea motorului în planul C. 

Vectorul Mp fiind rotitor se echilibrează cu un vector rotitor Mp, egal și 
de semn contrar. Momentul rotitor de echilibrare M pr, se produce cu o pereche 
de mase de echilibrare Mg, care se rotesc în același sens cu arborele cotit, cu 
aceeași viteză unghiulară œ și se situează în planul R. 


Momentul extern Mp se determină în mai multe feluri. O metodă simplă dar laborioasă se 
arată, rezumativ în tabela, (11.2) și figurile de referință (11.8) şi (11.9). Principiul metodei con- 
stă în descompunerea forțelor Fg în două componente, după direcțiile X și Y. Se calculează 
momentele de galop și şerpuire în planele YOZ și XOZ, se face însumarea vectorială și se deter- 
mină apoi unghiul de decalaj între planele C și R. Masele de echilibrare mp, se dispun în planul 
R astfel încît momentul cuplului de forțe F pF pẹ pe care-l produc să fie de sens opus momentue 
lui Mpg. Momentele extern M g se calculează față de un punct de referință O ales arbitrar (întrucît 
nu influențează valoarea) pe axa arborelui cotit (la mijlocul arborelui sau la o extremitate, la 
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Fig. 11.8. Echilibrarea momentului rotitor la motorul cu trei cilindri. , 
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Tabela 11.2 


Determinarea momentului forțelor Fa la motoarele în patru timpi, în linie 
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*) Fa = mpra? 


j 
Me 
a Plon central] b 
de simetrie” 
Fig. 11.9. Echilibrarea momentului rotitor la motorul cu patru 
cilindri în patru timpi. 


distanța a de ultimul cilindru), Se consideră cazul frecvent al motorului, cu cilindrii așezați la 
distanță egală a și cu mase rotatorii mp egale. Primul exemplu de calcul îl constituie un motor 
cu trei cilindri în patru timpi (fig. 11.8). El ilustrează cazul general al motorului cu număr 
impar de cilindri, în doi sau patru timpi. Momentul M. p este produsul dintre forța Fp = mpra? 
şi o distanță de |/3 ori mai mare decit a. El se echilibrează complet cu masele Mpe așezate în 


. planul R decalat cu 0 = 30* față de planul C, în sens trigonometric, Următoarele două exemple 


de calcul (fig. 11.9) se referă la motorul cu patru cilindri în patru timpi și ilustrează, cazul 
motoarelor cu număr par de cilindri în patru timpi, care respectă condiția, uniformității aprin- 
derilor. Întrucît toate coturile sînt în același plan, momentul Mp se determină simplu, 
fixînd planul manivelelor în planul C. Se obține Mp = Mpg În exemplul a, Mp 4 0, dar în 
exemplul b, care reprezintă un arbore cu plan central de simetrie (v. par. 10.8.1) M R=0. 


Teorema 2. La motorul în patru timpi, cu număr par de cilindri identici, 
în linie, cu aprinderi uniform repartizate, cu plan central de simetrie, momentul 
extern al forțelor Fp este nul. La motoarele cu număr par de cilindri în doi timpi, 
manivelele fiind în opoziţie (v. fig. 11.7) momentul Mp nu se autoechilibrează. 
Pentru echilibrare se procedează ca în cazul ¿ — impar. Soluţia de arbore cu 
plan central de simetrie definește parțial poziția a 
relativă a coturilor în lungul arborelui cotit. 

Din figura (11.9, b) rezultă: a) forțele Fp încarcă 
reazemele intermediare II și IV cu un moment =] |) |= -| |= 
intern (Mgru=Mpr=4Fp); b) forțele Fa încarcă } pi 
lagărele extreme I, V și lagărul median II] cu reac- ` a 
țiuni. Așadar, deși dezechilibrul extern al arborelui 
cotit este nul, există un dezechilibru intern, e 
periculos pentru lagăre și carter: Dezechilibrul -= b = a js 
intern se atenuează sau se elimină cu ajutorul 
unor mase de echilibrare. b 

Există mai multe metode de echilibrare internă aaa RE 
(fig. 11.10): $ la ta a a 

.1) se echilibrează forțele Fp fixînd mase ei ala ge i 
de echilibrare la capetele fiecărui braț (a). 


echilibrare la motorul în patru 
timpi cu patru cilindri. 


373 


Soluția poartă numele de „echilibrare cot 
cu cot”, elimină efectul momentului intern 
și descarcă complet lagărele paliere de acți- 
unea forțelor Fg. Ca dezavantaje ale soluției 
se menționează o tehnologie de fabricație 
mai complicată, o creștere a masei arborelui 
cotit (cu reducerea frecvenței proprii 
v. par. 14.4.3) şi o sporire a costului. Soluția 
sporește însă durabilitatea arborelui cotit 
și a lagărelor, de aceea se utilizează la 
motoarele de autocamioane grele; 

2) se echilibrează momentul intern, fixînd 
Fig. 11,11. Echilibrarea momentului pas: de echilibrare la braţele = extreme ale 
rotitor la motorul cu şase cilindri (a), Unui ansamblu de două coturi (b) ,echili- 
trei cilindri (b) şi patru cilindri (c). brarea de ansamblu”; rezultă reducerea 

maselor de echilibrare, deoarece sporeşte 
distanța dintre ele, în plus, unele paliere se descarcă parțial de forțele Fp- 
Astfel, se simplifică construcția arborelui cotit. și se micșorează masa lui; 

3) în zilele noastre la un număr de modele de motoare rapide se elimină 
dezechilibrul extern prin utilizarea arborelui cu plan central de simetrie, dar 
nu se prevăd mase pentru echilibrarea internă. Ca urmare, se simplifică 
tehnologia de fabricație, se micșorează masa arborelui, se mărește frecvența 
proprie, se reduce costul. Durabilitatea motorului este mai mică. În figura 
(11.11) se arată cîteva soluții cu mase de echilibrare. Soluțiile (b) și (c) reali- 
zează simultan echilibrarea externă și internă. 


11.3.3. ECHILIBRAREA FORȚELOR FA 


` 

Echilibrarea forțelor F4 la motoarele policilindrice ridică problema însu- 
mării forțelor Fi, generate în fiecare din cei i cilindri, adică problema determi- 
nării rezultantei R= X F4. Însumarea este dificilă deoarece forţele Fi, deşi 
lucrează numai după axa cilindrului sînt variabile ca mărime și sens (v. rel. 2.2, 
tab. 11.1, a). De aceea, se 
recurge la însumarea armo- 
nicilor Ft din fiecare cilindru 
și se obține rezultanta 
armonicilor de un ordin dat 
v(R,) pentru toți cilindrii, 
adică, 


În figura 11.12 se reprezintă 
forțele de inerție de ordinul 1 
(F, = maro? cosa) şi ordinul 2 
(Fa = — maro?A cos 2a) pentru 
un motor cu patru cilindri în 
patru timpi (unghiul dintre mani- 
vele este 720%/4 = 180%). Pentru 
cilindri 1 şi 4, a=0; evident 


Fig. 11.12. Armonicile de ordinul 1 și 2 la motorul în 
patru timpi, cu patru cilindri. 
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Fi = —mgro? şi Ft = — mara; ri = —mgaro*A şi F$ — maro. Manivelele cilindrilor 
2 şi 3 sînt rotite cu a = 180°, deci FÌ = maro? şi FÌ = mara; F3 = —myrotA şi 
F: = — maro. Aşadar, rezultanta forțelor de inerție de ordinul 1 pentru cei 4 cilindri 


este R => ri = 0, dar rezultanta forțelor de inerție de ordinul 2 este R, = È F} = 4 FI. 


Pentru scheme complicate de arbori cotiți, la care manivelele sînt în planuri 
diferite, însumarea forţelor de inerție mai ales cele de ordin superior, nu poate fi 
realizată decît pe baza unei teoreme generale. Pentru stabilirea acesteia se 
observă că echilibrarea componentelor forțelor F4, adică a armonicilor F, 
și a momentelor lor, se poate reduce la echilibrarea vectorilor care interpretează 
forțele Fa, respectiv la echilibrarea momentelor acestor vectori. Întrucât 
forțele F 4 de un ordin v lucrează numai în planul cilindrilor rezultanta lor este 
egală cu: 1) rezultanta după axa cilindrilor a proiecțiilor vectorilor care le 
interpretează; 2) proiecția rezultantei vectorilor. Cele două modalităţi de 
însumare se exprimă matematic astfel: 


t t 
R, = X}, Pr (F$) (a); R= Pr Ņ, Vb); (11.4) 

i 1 
prin Pr se înțelege proiecția pe axa cilindrilor a vectorilor. Condiţia a doua 
oferă o soluție mai operativă de însumare. Dacă 2 Vi =0 evident R, = 0, 
dar R, = £ Fi = 0. Ca urmare, metodele care echilibrează vectorii vor echili- 
bra şi armonicile respective, interpretate de vectori. În mod analag, echili- 
brarea momentelor forțelor F4 poate fi urmărită prin echilibrarea momentelor 

vectorilor care interpretează forțele F4. : 

Echilibrarea forțelor F, pentru motoarele în patru timpi. Se consideră 
un motor în patru timpi cu t cilindri identici, cu aprinderi uniform repartizate. 
Se ia ca referință o manivelă oarecare, care face cu pmi unghiul æ (fig. 11.13). 
-Considerînd drept origine pmi, celelalte manivele vor face cu direcția OM 
unghiurile «4+4x/i (decalajul dintre manivele este 4rji) «+-2(4x/1), «+3(4r:/i) 
sau în general 


a + (p — 1)4rji, (11.5) 


unde p = | pentru manivela cilindrului 7 și p = d pentru manivela ultimului 
cilindru. Vectorii V; care interpretează armonicile F, vor face cu direcția OM 


pmi 


ip Beit 
PA 5 "n 
TE aaa) 


a NN ze b- 


Fig. 11.13. Unghiurile dintre manivele şi axa cilindrului (a) și rezultanta vectorilor de ordinul 2 
i (b) la motorul în patru timpi. 
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Tabela 11.3 


Unghiurile vectorilor de ordinul v eu axa cilindrului 


Apartenența vectorului aie ui ca sa e Rl Unghiul dintre vector și direcția OM 

poa a va 

gae a + 4rji via + 4rji] = va + vâzji 

pai a + 2'4rji v[a + 2: 4rji] = va, + 2-vârji 

pot a + (p — Dârfi vle + ($ — Dirjil=vo + (p — Dvirţi 


(axa cilindrului) unghiurile precizate în tabela 11.3. Deci, decalajul unghiular 
al vectorilor rotitori de un ordin dat V, se află în progresie aritmetică cu 
rația v 4rji. Se pot ivi două cazuri caracteristice: 

1) rația progresiei este un multiplu întreg de 27, adică 2 Kz (unde 
K= 1,2, 3...), ceea ce înseamnă că v -4 rhi = 2 Kr sau 


v= Kik (11.6) 


Întrucât decalajul unghiular dintre vectori este 2 m rezultă că toți vectorii au 
aceeași direcție și sens, deci au o rezultantă, a cărei proiecție pe axa cilindrului 
este de ș ori proiecția unui vector V, adică 


R=Prg Pi=iPrPl= K Fi = iF}. (11.7) 


Ţ ` 


Presupunînd că manivela 7 face cu direcția OM unghiul a și se urmăresc 
vectorii de ordinul 2 pentru un motor cu patru cilindri se obține figura 11.13, b. 
Condiția (11.6) arată că dacă armonicile forței F4 sînt de un ordin v egal cu 
un multiplu de ż/2 ele dau o rezultantă generală de i ori mai mare decît armo- 
nica unui cilindru (11.7) şi prin urmare nu sînt echilibrate; 

2) raţia progresiei nu este un multiplu întreg de 2 x adică 


vaz Ki, (11.8) 
În acest caz vectorii nu mai sînt în fază; deoarece decalajul unghiular 
dintre ei este în progresie aritmetică rezultă că ei vor fi uniform repartizați 


în jurul unui punct. Întrucît vectorii au aceeași mărime, rezultanta lor va fi 
nulă, deci și suma armonicilor va fi nulă, adică 


S Pi=0= y Fi (11.9) 
i 1 A 


De pildă, pentru un motor cu patru cilindri, forțele F, de ordinul 1 înde- 
plinesc condiția (11.8): 1 # K. 4/2. Cum vectorii de ordinul 1 au viteza unghiu- 
lară ò, = o rezultă că sînt în fază cu manivelele. Deci, pentru soluția de arbore 
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cotit din figura 11.14, a 

cînd manivela cilin- zi 
drului 7 se rotește cu la) 
unghiul a se obține a 
stelajul din (b) iar vec- i 
torii de ordinul 7 se a /| 
distribuie uniform în 

jurul punctului O b 4 
și dau: o rezultantă, fie 
nulă (c). 

Teorema 3. La mo- 
forul axat în patru 
timpi, cu i cilindri identici, în linie, i fiind un număr par, cu aprinderi 
umform repartizate, toate forzele de inerție al căror ordin v nu este un multiplu 
întreg de jumătatea numărului de cilindri (i[2) au o rezultantă nulă; forțele 
de inerție al căror ordin v este un multiplu întreg de jumătatea numărului de 
cilindri (1]2) au o rezultantă egală cu de i ori forja de inerție peniru un 
cilindru. Teorema este ilustrată în tabela 11.4. 

„Se aplică teorema pentru motoarele cu 2, 4, 6, 8 cilindri. Rezultatele sînt 
sistematizate în tabela 11.5. În cazul motorului cu 2 cilindri forțele de inerție 
de toate ordinele dau o rezultantă care nu se anulează. Motorul are un echilibraj 
nesatisfăcător. În cazul motorului cu patru cilindri se anulează numai armoni. 
cile de ordinul 1, ceea ce este foarte important deoarece forța de ordinul 1 are 
cea mai mare valoare. Motorul are un echilibraj mediu, întrucît subsistă toate 
celelalte armonici. Motorul cu șase cilindri are un echilibraj excelent, deoarece 
nu numai că se anulează primele patru armonici (primele două sînt cele mai 
mari) dar se anulează și toate armonicile superioare care nu sînt un multiplu 
de șase. Se observă că, condiția (11.6) conduce și la armonici de ordin impar, 


Fig. 11.14. Schema arborelui cotit cu manivele în fază (a), 
steaua manivelelor (b) și vectorii de ordinul 1 (c). 


Tabela 11,4 


Expresia matematică a teoremelor echilibrajului forțelor F4 la motoarele în linie 


i] 
Raţia progresiei aritmetice Ordinul armonicii Rezultanta vectorilor Rezultanta armonicilor 
A. Motor în patru timpi 
tr i L Iaa 
yes ART =K AET) Fiz0 
v a È ir 2 zh 
dr i Ce i 
vi #2Kr nen Ta =D. 
Ta v= 2 v } y=0 
B. Motor în doi timpi 
2 | í i 
yA ý Si i 
! y-— =2Kr v=K Zo J m0 
2 
1 3 1 
2x ş i Na a Io 
v- * 2Ka v#žkKi X =d ZE =0. 
1 1 
| 


Observaţie. Egalitatea din coloana a 2-a produce o inegalitate în coloana a 4-a, şi invers 
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„ Tabela 11.5 


Calitatea echilibrării motoarelor în patru timpi cu cilindri în linie 


+ 
i Condiția Condiția P 5 | 
Numărul de existență de anulare Armonicile care subsistă Armoniciie Calitatea | 
cilindrilor | a rezultantei | a rezultantei care se anulează echilibrării 
armonicilor a armonicilor 
2 vol VART  | Fi Fu Fu Fo Face = Redusă | 
4 v= K-2 va K2 iai ada A rea A Medie | 
6 y= K3 vÆž K.3 Fo, Fra... Er F, Fy, Fg, Fio.. -| Excelentă | 
8 vy=K-4 v#kK-4 Fy, Fe, Fie F, Fp, Fo Fio -> | Bună 


care s-au eliminat, motorul fiind axat. În fine, motorul cu 8 cilindri are și el 
un echilibraj bun, deoarece se anulează primele două armonici, precum și un 
număr de armonici de ordin superior, mai mic însă decît la motorul cu șase 
cilindri. Se conchide că din punctul de vedere al echilibrajului, cea mai bună 
soluție de motor cu cilindri în linie este aceea cu șase cilindri. Urmează în 
ordine motorul cu opt cilindri și apoi cel cu patru cilindri. Motorul cu doi cilindri 
în linie are un echilibraj nesatisfăcător. În figura (11.15) s-au construit siste- 
mele de vectori care interpretează forțele de inerție pînă la ordinul 6, pentru 
un motor cu șase cilindri a cărui soluție de arbore este arătată. Ca exempli- 
ficare, se urmăreşte construcția sistemului vectorilor de ordinul 4. Vectorii 
cilindrilor 7 şi 6 (V! și V$) sînt îndreptați spre pme, deoarece prin definiție sînt 


16 


Fig. 11.15. Sistemele de vectori care interpretează armonicile 
1, 2, 4, 6 pentru arborele cotit de șase cilindri. 
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în opoziție cu manivelele cînd acestea se află 
la pmi. Manivelele cilindrilor 3 și 4 sînt rotite 
cu 120° față de pmi, cum o, = vo vectorii de 
ordinul 4 vor fi rotiți cu de 4. 120* = 480° faţă 
de pme, originea: vectorilor. Manivelele cilin- 
drilor 2 și 5 fiind rotite cu 240°, vectorii respec- 
tivi V2 și V$ se vor roti cu de 4.240 = 960°, 
adică 240 faţă de origine (pme). 

Echilibrarea forțelor F, pentru motoarele 
în doi timpi. Se consideră o manivelă oarecare, 
care face cu pmi unghiul a (fig. 11.16). Celelalte 
manivele vor face cu pmi unghiurile a + 2/4, 
a + 2(2x/î) deoarece decalajul dintre manivele 
este 2m/i sau în general «+ (p — 1)2 zji. 
Urmărind raționamentul făcut pentru motoarele Fig. 11.16. Unghiurile dintre 
în patru timpi rezultă că decalajul unghiular  Panivele și ie aa B: 
dintre vectorii rotitori este în progresie arit- 
metică de rație v-2 m/i. Dacă rația progresiei este un multiplu întreg de 
2 m, deci v-2 m/i = 2 Kr, rezultă 


JER (11.10) 


vectorii se suprapun și dau o rezultantă de i ori mai mare decît vectorul V!, 
Dacă rația progresiei nu este un multiplu întreg de 2 z, deci 


v # Ki, (11.11) 


vectorii nu se mai suprapun dar formează o figură de vectori egali, uniform 
repartizați în jurul unei axe, a căror rezultantă va fi nulă. Ca urmare și rezul- 
tanta forțelor de inerție de ordinul respectiv va fi nulă. 

Teorema 4. La motorul axat, în- doi timpi, cu. i cilindri identici, în linie, 
cu aprinderi uniform repartizate, toate forțele de inerție al căror ordin v nu este 
un multiplu întreg de i cilindri, au o rezultantă nulă; forțele de inerție al căror 
ordin v este un multiplu întreg de i cilindri au o rezultantă egală cu de i ori forja 
de imerpie pentru un cilindru (v. tab. 11.4). 

La motorul în doi timpi cu aprinderi uniform repartizate, teorema. echili- 
brajului nu introduce restricții asupra parităţii numărului de cilindri, deoarece, 
manivelele sînt uniform decalate în jurul axei de rotații. La motorul în patru 
timpi cu aprinderi uniform repartizate și număr impar de cilindri, manivelele 
sînt de asemenea uniform decalate în jurul axei de rotaţie, soluţia de arbore 
fiind asemănătoare cu aceea a motorului în doi timpi cu număr impar de cilin- 
dri. Și în acest caz se aplică teorema 4. 

Se aplică teorema pentru motoarele cu 2, 3, 4, 6 cilindri. Rezultatele sînt 
sistematizate în tabela 11.6. Se observă că motorul cu doi cilindri în doi timpi 
are o echilibrare identică cu a motorului cu patru cilindri în patru timpi, 
motoarele cu 3 şi 6 cilindri în doi timpi au o echilibrare identică cu motorul 
cu 6 cilindri în patru timpi, motorul cu 4 cilindri în doi timpi are o echilibrare 
identică cu motorul cu 8 cilindri în patru timpi. Așadar, în ce privește echili- 
brarea forțelor F, motoarele în doi timpi sînt superioare motoarelor în patru 
timpi la același număr de cilindri. 

De aceea, la unele motoare în patru timpi se adoptă soluţia de arbore de la 
motorul în doi timpi, adică în locul unui arbore cu manivelele în fază. se folo- 
sește un arbore cu manivelele în opoziţie. Această concepţie se ilustrează 
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$ Tabela 11.6 
Calitatea echilibrării motoarelor în doi timpi eu ż¿ eilindri în linie 
A RCorale „condiția în 
Număru e existență e anulare ici bsi Armonicil Calitate 
cilindrilor | a rezultaniei | a rezultante; | Armonicile care subsistă |. Armonicie echilibrärii 
armonicilor armonicilor E A | 
2 y= K2 vyv K2 Fy, Fy Fo Fo- F, Medie 
3 y= K"3 yK FoFi.. Fy Py Fy Fe- Excelentă 
4 v=K4 vÆ K4 FF Fra Fi Fo Pn Fo Bună 
6 y= K6 vyv K6 Fy Fis.. Fy Fa Fa Fe Excelentă 


pentru motorul în patru timpi cu doi cilindri (fig. 11.17, a, şib). Soluția (4) 
cu manivelele în fază. (3 = 720%/2 = 360°) nu echilibrează nici o armonică; 
soluția (b) cu manivelele în opoziție (5 = gi = 180%) echilibrează armo- 
nica de ordinul 1, care este și cea mai mare. În schimb, soluţia (b) sacrifică 
condiția uniformității aprinderilor și în consecință motorul va avea un grad 
de neuniformitate a mișcării 5, mai mare sau, la același grad 3, va pretinde 
un volant cu masa mai mare (în rel. 10.53 aria A, este A, în cazul ași 
As — Ap + 4; în cazul b). 


Într-un studiu elaborat recent [4] s-a constatat că în ultimele două decenii s-a fabricat o mare 
varietate de motoare cu doi cilindri. Cele 68 modele de fabricație europeană și japoneză, care 
au fost cercetate s-au grupat în trei clase, după destinație: motoare pentru autovehicule (36 mo- 
dele), motoare pentru motocicletă, motoare staționare (din cele 36 modele, 25 sînt motoare în 
patru timpi și 32 sînt MA S-uri). Se constată, că motoarele diesel folosesc frecvent soluția cu 
manivelele în opoziție. Aceste motoare au turații reduse și masă mare; o masă mai mare a volan- 
tului nu este obiecționabilă, în schimb, este de preferat o echilibrare mai bună din cauza forțelor 
mari pe reazeme. MAS-ul folosește cel mai frecvent manivelele în fază, esențial fiind în acest 
caz o masă mai mică a volantului, pentru că în regim de accelerare, specific motorului de auto- 
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Fig. 11.17. Echilibrarea arborelui cotit al motoarelor cu doi cilindri. 
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vehicul, masele în mișcarea de rotație să aibă o inerție mică. În plus, MAS-ul cu doi cilindri, 
dezvoltă turaţii ridicate, 7000. ..9000 rot/min, ceea ce pretinde, pentru a evita regimul de rezo- 
nanţă, să se sporească turaţia critică a arborelui cotit (v. par. 14.1), deziderat: care se realizează 
parțial prin reducerea maselor în mișcare și să se elimine masele de echilibrare (soluţiile a şi b). 
Arborele cu manivelele în opoziţie are momentul extern Mp nenul. Schemele (c. ..h) arată dife- 
rite concepții de echilibrare. Schemele (c) și (d) sînt fără fus intermediar. În schema, (c) masele 
de echilibrare descarcă, reazemele de momentul My și de reacțiunile forțelor Ry; schema (d) are 
momentul Mp = 0 și descarcă lagărele. 


La motoarele cu număr impar de cilindri, momentul forțelor F, este ne- 
echilibrat. Recent, s-a realizat motorul diesel OM. 617 în cinci cilindri în patru 
timpi pentru autoturisme Mercedes-Benz. La aceeaşi putere sau la același 
litraj, motorul cu cinci cilindri reprezintă un compromis între motorul cu patru 
cilindri (puterea pe cilindru P, „ mai mare, deci solicitări mecanice și termice 
mai mari, dar i mai mic, ceea ce avantajează fabricaţia și exploatarea), și 
motorul cu șase cilindri. În tabela 11.7 se arată, sub aspectul echilibrajului, 
poziția motorului cu cinci cilindri în raport cu soluţiile tradiționale. 


11.3.4. ECHILIBRAREA MOMENTELOR FORŢELOR F, 


Echilibrarea momentelor forţelor F4 la motoarele în patru timpi. Forţele 
F, dau numai momente de galop, deoarece lucrează. toate în planul cilindrilor. 
Operația de însumare se simplifică dacă se calculează pe rînd, pentru fiecare 
ordin v momentul rezultant M, al celor ¿į armonici F,. La motoarele în patru 
timpi cu un număr par de cilindri, manivelele sînt două cîte două în fază, iar 
forțele F, de oricare ordin, a două manivele în fază sînt identice ca mărime, 
direcţie și sens. Ca urmare, dacă manivelele se plasează simetric față de 
mijlocul arborelui cotit (fig. 11.18) deci dacă se utilizează un arbore cu plan 
central de simetrie, momentul forțelor F, de oricare ordin este nul. 

Teorema 5. La motoarele axate în patru timpi, cu i cilindri identici, în limic, 
cu aprinderi uniform repartizate, cu arbore cu plan central de simetrie, momentul 
extern al fortelor F4 este nul. Întrucât procedeul realizează o echilibrare totală 
a momentului de galop al forţelor F4, toate motoarele se prevăd cu arbore cu 
plan central de simetrie. Soluţia antrenează însă o încărcare suplimentară 
a palierelor, dar momentele interne ale forțelor F, nu se echilibrează cu mase 
de echilibrare. 


Echilibrarea momentelor forţelor F la motoarele în doi timpi. La motoarele în doi timpi 
nu se poate obține decit o echilibrare parțială a momentelor forțelor F4 prin plasarea convenabilă 
a manivelelor, deoarece nu există manivele 


în fază. Echilibrarea parțială se obține pe | an aenal 
următoarele căi: - a 7 | de simetrie A 
1) la motoarele cu un număr par de ?» 


cilindri, se plasează manivelele în opoziție la 
distanță egală de centrul arborelui. În 
acest fel, momentele de galop ale forțelor 
de inerție F, de ordin par se anulează. În 
adevăr, pentru două manivele în opoziție 
(decalajul unghiular 180%) vectorii de ordi- 
nul v care interpretează forțele F, sînt deca- 


Fig. 11.18. Echilibrarea momentului extern al 
forțelor F4 la un arbore cu plan central de 


lați între ei cu unghiul vr ; dacă v este par, simetrie. 
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0,309 Fa. 
= 0,951 Fp. 


Tabela 11.7 
(1-5 — 0,809: 4 — 0,8093 + 0, 309-2 + 0,309: î) aFr = 0,259 a Fp. 


0,446 aFa 


120° 
Fp Sin 288 


1—5—3—6—2—4 


) 
f 


n linie* 


ri î 


0,309 Fr; Yrs =Fp cos 288 
— 0,587 Fr; Xm = Fasin 72 = — 0,951 FR; Xps 


Mag 
—0,364 aFa. 


CAA 


— mar? cos a; (xy = 09; a = 216°; w = 144; 


(1-5 — 0,809- 4 — 0,809-3 + 0,309:2 + 0,309: 1) ama rœ? = 0,259 ama rœ?; M, = (15 + 


4,736 amara A 
i 
1 


144° 
1—2- 4-53. 
0,446 ampro? 
0,259 amara? 


Momentul rezultant este Mp = aFa/ 0,2592 + 0,3642 


SA 


4,736 amaro 


Fp sin-144 


E 
d 


180° 
0,809 Fr; Yp, = Fa cos 144 = —0,809 Fr; Yra =Fp cos 72 


1—3—4—2 
Amaro A 


180° 


0,951:2 + 0,951: 1) aF 


0,587 FR; Xr 


1,4 


ea] 
N 


ma ro?A cos 2a; ; M; 


cu sensuri alese convenabil, ca în figură. Cu sensul de rotație de la stînga la dreapta, rezultă pentru motorul cu 5 


Caracteristicile de echilibrare ale arborelui cotit pentru motoarele cu 4, 5, 6 eilind: 


Fp cos 216 


Fn sin 216 
0,587-3 


i 
g == 


å 
1 
i 
2 


Fr; Yme 


0; Xr 


Numărul cilindrilor 
Ya 


(0-5 + 0,587-4 


** Pentru calculul momentului Mp (v. tab. 11.2) se descompun forțele Fp, egale și în fază cu manivelele, după direcţiile Y în planul cilindrilor 
0,446 ampra?. 


* Cilindrii sînt la egală distanță a unii de alții ; dimensiuni caracteristice : SX D = 92,4X 91mm; a = 120 mm; A = 0,31, 


Analog, pentru calculul momentelor M}, M,, care lucrează numai în planul cilindrilor, F 


Xr 


Față de punctul O, ales arbitrar, se scrie ecuația de momente: 


steaua manivelelor 


Schema arborelui cotit și 
Decalajul è = 720/i 
Ordinea de aprindere 
Momentul forțelor 
Momentul forțelor F; 


E Mp 


Ea 
ZE, 


+ 0,309:4 + 0,309:3 — 0,809:2 — 0,809: 1) amara? A 


și X, în planul perpendicular, 
aa = 12°; og = 288); Fi; 


cilindri : 
Apoi : 
Mps 


o 
c 


a 4 b 


Fig. 11.19. Echilibrarea momentelor la motorul în doi timpi cu patru cilindri. 


v = 2 K, unghiul dintre vectori va fi 2Kz, deci vectorii vor fi în fază. Așadar, pentru manivelele 
în opoziție, vectorii de ordin par au aceeaşi direcție, mărime și sens, iar momentul lor față de 
mijlocul arborelui cotit este nul. Deci, pentru un arbore cu plan central de simetrie (v. par. 10.8.2) 
momentele de galop al forțelor F, de ordin par se anulează ; motorul fiind axat, subsistă numai 
forţele F, de ordinul 1, iar momentul lor de galop nu se echilibrează. 

Aceste concluzii se ilustrează în figura 11.19, a în care se arată, pentru un arbore de patru 
cilindri, vectorii pari (Tig) și momentele lor (Mt) față de centrul arborelui. 

Teorema 6. La motoarele axate, în doi timpi, cu i cilindri identici în linie, cu aprinderi uni- 
Jorm repartizate, cu arbore cu plan central de simetrie, momentul extern al armonicilor pare este nul ; 

2) se echilibrează momentul de galop al armonicii de ordinul 1 cu ajutorul a doi arbori de 
echilibrare A, și A, (fig. 11.19, b) care se rotesc în sensuri opuse cu viteza unghiulară a arborelui 
cotit. Fiecare arbore este prevăzut la extremități cu mase de echilibrare (mp ma”, mg și ma) 
așezate în opoziţie. Componentele orizontale ale forțelor centrifuge se anulează, iar cele verticale 
dau cîte o rezultantă, Rp și R}, la fiecare extremitate a arborilor de echilibrare, egală și de sens . 
contrar. Cuplul celor două forțe rezultante lucrează în planul cilindrilor și este astfel calculat 
încît să fie egal și de sens contrar cu momentul de galop al armonicii de ordinul 1. O asemenea, 
soluție este evident scumpă deoarece prezența celor doi arbori de echilibrare complică construcția 
motorului. La motoarele în doi timpi prevăzute cu supape de evacuare, arborele de distribuție se 
utilizează ca unul din arborii de echilibrare. Astfel, construcția, devine relativ mai simplă, de- 
oarece necesită numai un arbore suplimentar de echilibrare. În această formă soluția, este adop- 
tată pe motoarele de serie. 


11.4. ECHILIBRAREA MOTOARELOR POLICILINDRICE 
ÎN V, ÎN PATRU TIMPI 


Studiul echilibrării motoarelor în V se simplifică pe baza observaţiei 
următoare: forțele F, din fiecare linie de cilindri dau cîte o rezultantă R, 
sau Ra și cîte un moment M, și M,a fiecare mărime fiind situată în planul res- 
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pectiv al cilindrilor (fig. 11.20). Rezultanta tuturor 
armonicilor de ordin v pentru cele două linii de cilindri 
se obţine însumând rezultantele din fiecare linie. În mod 
asemănător apare problema însumării momentelor. 
Astfel, un motor cu t cilindri în V —/2 cilindri în 
fiecare linie — se poate reprezenta, din punctul de 
vedere al echilibrajului printr-un motor cu doi cilindri 
în V; axele celor doi cilindri fac un unghi egal cu 
unghiul veului, iar în fiecare cilindru lucrează rezultanta 
armonicilor de ordin v dintr-o linie de cilindri și 
momentul rezultant al armonicilor din linia respectivă. d S 
Deci, pentru echilibrarea motorului este necesar să se 


Sa a = E în V la un motor bici- 
echilibreze fiecare linie de cilindri, adică linâru în V. 


Ry Ra 0; Ma = Ma = 0. (11.12) 


Echilibrarea fiecărei linii de cilindri se bazează pe teoremele stabilite la 
motoarele în linie, dar, la însumarea rezultantelor din cele două linii apar mai 
multe cazuri specifice. 


11.4.1 ECHILIBRAREA FORȚELOR. Fa 


Forţele F se autoechilibrează la soluția de arbore cotit cu manivelele în 
opoziţie, deoarece manivelele sînt distribuite uniform în jurul axei de rotație, 
fiind respectată condiția de uniformitate a aprinderilor. Cînd arborele cotit 
are manivelele în fază, rezultanta forțelor Fp este nulă, dacă ż este un multiplu 
de opt (i = 8 K). Dacă i = 4, arborele are 4/2 coturi, adică are un singur grup 
de două manivele în fază, iar forțele Fp se echilibrează cu mase de echilibrare; 
dacă 5=8K (i= 8, 16) se formează mai multe grupuri de manivele în 
fază (4, 8) care se pot distribui uniform în jurul axei de rotație. Dacă 748 K, 

manivelele nu sînt în fază (v. par. 10.8.3) şi 

PNAU PNN A ®& se distribuie uniform în jurul axei de rotație. 

din stinga din dreapta În toate cazurile este posibilă descărcarea 
lagărelor prin mase de echilibrare. 


11.4.2. ECHILIBRAREA 
FORŢELOR Fa 


Pentru studiul echilibrării forțelor F4 
se demonstrează mai multe teoreme. Se 
consideră un motor cu doi cilindri în V 
(fig. 11.21) la care axele cilindrilor fac între 
ele unghiul y. Se consideră două armonici 
oarecare, una lucrează în linia din dreapta, 
Fa alta în linia din stînga F„. Se alege un 
sistem de axe de coordonate rectangular 

. astfel încît axa OY este bisectoarea unghiului 
o la oc pesta o veului; pentru comoditate orientarea pozi- 
EA otomi co doi cil dr in V. tivă a axelor se alege ca în figură. Fie 


+Y 
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manivela într-o poziție oarecare OM, care face ca axa Y unghiul œ. Forța 
de inerție de un ordin oarecare (potrivit relației 11.2) va fi 


Fs = + maro? b, cos v (a -+ y/2) (11.13) 


Fa = + maro? b, cos v (a — y/2). (11.14) 


Pe baza convenției se alege semnul plus pentru armonica v multiplu de 
4. Pentru æ = —y/2 manivela este la pmi stînga, iar pentru o =-+y/2 manivela 
este la pmi dreapta. Se consideră o poziție oarecare a manivelei aleasă pentru 
simplificare astfel încît armonicile F, și Fua să fie în prelungirea liniei de 
cilindri. Se notează A, = + m47%wb,, se proiectează armonicile pe cele două 
direcții și se însumează 


Y, = A, cos (y/2) [cos v(a + y/2) + cos v(a — y/2)] (11.15) 
X, = A, sin (y/2) [cos v(« — y/2) — cos v(a + /2)]. (11.16) 


Se notează a= v(a + y2); b= v(x —y/2) deci  [(a + b)/2] = 
[(e — b)/2] = vy/2. Folosind formulele trigonometrice l oaia 


cos ai cea ee ia 2 0 cal 2 
2 2 
cos 4 — cos b aan Esi ta iri 
2 
relațiile (11.15) și (11.16) devin 
» = 2 A, cos'(y/2) cos va cos vy/2 (11.17) 
X, = 2 A, sin (y/2) sin va sin vy/2. (11.18) 


1. Se pune condiția de echilibrare fără mase, adică Y, = 0 şi X, = 0 
Din relațiile (11.17) și (11.18) rezultă R ti: 


cos y/2 cos vy/2 = 0; sin y/2 sin vy/2 = 0. (11.19) 


Ambele condiții sînt îndeplinite simultan dacă y = ze pentru toate armonicile 
pare v = 2 K. Se enunță următoarele teoreme pentru un grup de doi cilindri: 

Teorema 1. La motorul axat normal în V, cu cilindri opuși (y = x) toate 
Jorjele de inerție de ordin par se anulează şi subsistă numai forța de inerjie de 
ordinul 1. Întrucît cilindrii sînt opuși, armonica 1 se echilibrează grupînd 
convenabil cilindrii. Rezultă că motorul cu patru cilindri opuși realizează o 
echilibrare totală a forțelor F,. i 

2. Se pune condiţia ca rezultanta armonicilor de ordinul 1 să descrie un cerc. 
Condiţia interesează din punct de vedere practic întrucît în acest caz, armonica 
1 se echilibrează cu o masă în mișcare de rotaţie. Dacă se notează: 4; = 
=24, cos (7/2) cos (vy/2) şi Ay =24, sin (y/2) Sin (vy/2) rezultă: Y,=4; cos va, și 


9 ` 385 
25—06. 582 3 


Tabela 11.8 


Echilibrarea forțelor şi momentelor la motoarele în patru timpi cu două linii de cilindri 


aseaza Rezultanta forţelor Explicații 
curent 
15 48 i 
T [i 
25 
Soluția A 3 26 15 

48 

1 2 Fa =0 Rezultanta forțelor Fp este nulă deoarece manivelele 


sînt uniform distribuite în jurul axei de rotație, iar 
forțele Fr sînt în fază cu ele (teorema 1, par. 11.3.1). 


Se aplică teorema, 4 din paragraful 11.3.3, deoarece soluția 
A reprezintă arborele unui motor cu patru cilindri în 
doi timpi. 


2 EFy=1,2,8,10,18: = 0 
V==4,8,12..+ 


Conform teoremei 3 par. 11.4.2 forțele de inerție de 
ordinul v = [(2K + î)r/(m/2)] = 2,6,10... dau o rezul- 
tantă, nulă după, axa veului. 


3 Yym2 6,10.. = 0 


Conform teoremei 4 par. 11.4.2 forțele de inerție de ordinul 


E Aea 0 v = [2 Kr/(7/2)] = 4,8,12... dau o rezultantă, „nulă 
după normala la bisectoarea veului. 
5 Mg=0 Momentul forțelor Fg nu este nul deoarece soluția A nu 


reprezintă un arbore cu manivele în fază; utilizînd 
însă contragreutăți, momentul forțelor Fr se anulează, 
total (v. fig. 11.22). 


6 Mya, di0 = 0 Conform teoremei 6 paragraful 11.3.4. 


p 


M, # 0 conform teoremei 6 par. 11.3.4, dar aplicînd 
teorema 2 par. 11.4.2, întrucît y = 90°, rezultă, că se 
anulează, prin contragreutăţi, deoarece „armonicile de 
ordinul 1 reprezintă vectori rotitori (v. fig. 11.22). 


7 | Mau =0 


15-48 
Soluția B 
! 26-37 
i 3 Fa =0. Se aplică teorema 1, paragraful TEST, 
9. Pa 30 Se aplică teorema, 3, din paragraful 11.3.3., deoarece 
y2 068... 0 soluția, B reprezintă arborele unui motor cu patru 
KE cilindri în patru timpi. 
E 10 Yy=2,6,10.. = zi Conform teoremei 3, par. 11.4.2. 
11 A asia... = 0 Conform teoremei 4, par. 11.4.2. y 
TER e i dee pret 
| 13 Moi ăia = 0 Conform teoremei 5, par. 11.3.4. 
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X, = Ay sin va. Rezultanta celor două componente descrie un cere dacă 
VE A adică 
v = AY adică 


cos(y/2)cos vy/2 = sin (4/2) sin vy/2. (11.20) 
Dacă se restrîng termenii, se obține cos [(y/2) + (vy/2)] = 0, deci 
(2) + 1) = (2K + 1)r/2, (11.21) 


Întrucît interesează numai armonica de ordinul 1, v = 1 şi ultima relaţie 
devine y = (2 K+1) n/2. Cum y < 180°, K = 0, deci y = 7/2. 

Teorema 2. La motorul axai normal în V, rezultanta forțelor de inerție de 
ordinul 1 descrie un cerc dacă unghiul veului este m[2. În acest caz ea se anulează 
cu ajutorul unei mase de echilibrare care se roteşte cu arborele. i 

3. Se pune condiția Y, = 0. Soluţia è interesantă întrucît se realizează 
echilibrarea perfectă în planul bisectoarei. Rezultă, cos (4/2). cos (yy/2) =o0 
condiţia care dă două soluţii: 1) (7/2)=m:]2, deci y = z; soluţia nu e interesantă 
deoarece conduce la cilindri opuși; 2) cos(vy/2) = 0, (vy/2) = (2 K-+-1)x/2 
sau v=(2K+1)rjy. 

Teorema 3. La motorul axat normal în V, forțele de inerție de ordinul 
y = (2K+1) njy dau o rezultantă nulă după bisectoarea veulmi. 

4. Se pune condiţia X, = 0. Rezultă sin (%/2) sin (vy/2) = 0 condiție care 
dă două soluţii: 1) (y/2) = 0 soluție neinteresantă deoarece înseamnă cilindri 
în linie; 2) sin(vy/2) = 0 deci (vy/2) = 2K n]2 sau v = 2K zhr. a 

Teorema 4. La motorul axat normal în V, forțele de inerție de ordinul 
y = 2 Krfy dau o rezultantă nulă după o direcție normală pe bisectoarea veului. 


11.443, ECHILIBRAREA MOMENTELOR 
FORȚELOR Fp ȘI £, 


Echilibrarea momentelor forțelor Fp la motorul cu i cilindri în V este iden- 
tică cu echilibrarea acelorași momente la motorul cu i2 cilindri în linie de- 
oarece arborele cotit are 1/2 manivele. : 

Pentru echilibrarea momentelor forțelor F, se ține seama că asupra moto- 
rului lucrează două momente rezultante Ms și Ma care au aceeași ampli- 
tudine, o diferență de fază care depinde de y și lucrează în planuri care se 
intersectează. Pentru simplificare, nu se urmărește anularea momentului 
rezultant total, ci anularea momentelor rezultante din fiecare linie. 


11.4.4 APLICAȚIE 


Se aplică teoremele de echilibrare a motoarelor în V în cazul motorului cu opt cilindri cu 
unghiul veului de 90°. În tabela (11.8) se compară cele două soluții de arbori cotiți, soluția, A cu 
manivelele în opoziție și soluția B cu manivelele în fază (sînt două soluții care respectă, condiția, 
uniformității aprinderilor, deoarece į este un multiplu de patru). Se observă că soluția A este mai 
avantajoasă deoarece echilibrează un număr mai mare de armonici, prin plasarea. relativă a 


manivelelor sau prin intermediul maselor de echilibrare. Soluția A este adoptată la motorul 
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Dependenţa echillbrării motoarelor de decalajul unghiular dintre coturi 


a) Motoare 


in linie 


Tabela 11.9 


Nr. A 
e Steaua manivelelor 


cilindri 


Unghiul dintre aprinderi 8. 


Unghiul 
dintre coturi So 


EA 


ot 


Ordinea de aprindere 


Rezultanta forţelor * 


Rezultanta momentelor ** 


i i 
zri, Eri 


i 
ZFa 


Mp M, u 


180 — 540— 180 
` 180 


1. Motoare în patru timpi 


2F4A 


aFa aFA 


360 
360 


2ER 2F4 


2F4A 


N 


240 
120 


V3aF. R Va, aF4 


so 
180 


4FaA 


120 
120 


68E 


18 


90 
90 


ww 


180 
180 


2. Motoare în doi timpi 


120 


2F4A 


aF4 


V3ar. A 


«& 
N 


90 
90 


1—3—4—2++* 


60 
60 


V10-aFa|VI0-aF4 0 


1—5—3—6—2—4 o o 


V12-aFa VIz-aF4 0 


* Fr = mpro2; 


Fa = maro. 


*# Arborele cotit este de tipul cu plan central de simetrie. 


*** Pentru arborele cotit cu ordinea de aprindere 7—4—2—3, care are m: 


sînt proporționale cu TEA dar M, nu mai este nul. 


anivelele în opoziție alăturate, momentele Mp şi Mr, se reduc, 


V3aFaA 


V3ar AA 


06£ 


T6E 


Tabela 11.9 (continuare) 


b) Motoare în V, în patru timpi 


Rezultanta forțelor Rezultanta momentelor | 
è 
Eee Steaua manivelelor cot Ordinea de aprindere * z Fh z r$ p ră Ma M, M, 
unghiul Y ] d“ 
St 1s—14 0 0 0 aFp aF; aFaA 
2/180° 180 
M : 
T 180—540 1s—1d 2Fa ZEA o 0 0 o 
2] 180% s zx 
Hi 
sli d 180 iza ai 0 o 0 0 o 2aF4A 
4/180° 180 1s—2s—1đ4— 
22 
412,2 i 
180 4F 0 0 0 0 
pan —24—2s—1d 2FR A 
4/180° $ d 360 iii 2 
90— 180— RA 
41902 270— 180 15—1d—2d—2s5 0 0 0 aFp aF4  |V2aFa 
ez EI . 
la 180 
— — — m = n c 
— 
90— 150—90— îi A 
6/90° 150—90—150 | 7s—7d—25—20—3s—3d 0 0 0 V3aFa | V3aka |VOaFaA 
120 
120 A pd 8 
5/25 E 15—35—25— ad 14—24 o o 0 V3aFn |VTafa |VTaFaA 
i į FA si ci j 
30, Ax Fi 
61802 s d E 15—2d—3s5— 1d— 2s—3d 0 0 0 0 0 0 
2s Js | 
id 
<P ZIpa 
e 90 1s—3s—3d—2s— ESS m r 
3/20 3 22 35 e Ta o 0 0 VIdaFa | VIO aF4 0 
S 
za esa 
15—4s—1d— 3s— 
90 — 2d— 3d —2s—4d = ae 
TOE ; : 
i 50 75 2 3d —2s5—4d— 0 0 0 VZaFp | V8 aFå 0 
—2d—4s—1d— 3s 
: 15—4d—25—3d— 
o 20 —4s—1d—3s—2d i 
8/90 180 a ae Ep 0 0 |5,657-aF4| 0 0 
45s—1d— 2s—3d 


Tabela 11.9 (continuare) 


SR-211. Valoarea și poziția maselor de 
4 echilibrare (fig. 11.22) se determină 
Ş E o : TE astfel: Mrs =ampro?; Mg = 3ampgro?; 
E Și | Mp = V10 ampro? = 3,16 ampro?. 
F E | Unghiul 6 se obține din relația: tg 0 = 
EI y = = Mks]Mag = 1/3 = 0,333; 0 = 18°30. 
a = Vectorii care interpretează armonicile 
E a | de ordinul 1 sînt în fază cu manivelele, 
F să ! ca urmare, momentul rezultant în o linie 
s Ss =, 23 de cilindri se obține ca și momentul 
$ forțelor Fp. Rezultă M,-, = Samara? 
S | pentru o linie şi M_,= amro? pentru 
i cealaltă linie* ; întrucît = 90% se ob- 
= o [= ; ține M, = Vu, + Ma = Vam prez. 
Momentulrezultant este M, rezr= 10 aro?. 
3 | * (mp + m4) şi se echilibrează cu două 
E mase care lucrează în planul Ya și Fig. 11.22. Schemă pentru echilibrarea momentului 
3 s di = an masa m, care rezultă din egalitatea rotitor la motorul în V. 
E mbro? = yio aro?(mp + ma), b fiind 
è i distanța dintre mase, 
= e o A | Soluțiile privind ordinea de aprindere și echilibrarea, arborelui cotit, frecvent întilnite la 
5 E . motoarele de autovehicule, sînt sistematizate în tabela 11.9. 
E 
l GREI T EE 
| a (Rika i 
j $ i s i si $ š $ $3 $ ; E: BIBLIOGRAFIE 
E-i 5 zu Sss . 
E Y% Ri 3% l 3! [S383 $3 b 3 i l. Biezeno, C. B. și Grammel, R. Technische Dynamik. Berlin/Göttingen/Heide]- 
3 | Ñ i T i Î Sg $ $ EE E E i berg, Springer Verlag, 1953. 
3 Js S E E 2. Buzdugan, Gh. Rezistenţa materialelor. București, Edit. tehnică, 1980. 
& sl SIINI |Sss|ese 9 3 3 Dudaș, T. Unele probleme de dinamică a motoarelor în patru timpi cu două linii paralele 
I EE E g2 `de cilindri. Buletinul IPB, 1, 1965. 
Sara SII = = S 3 4. Grünwald, B.și Andreescu » C. Cercetări privind soluțiile de arbori cotiți la motoa- 
EI 8 rele în doi timpi. Contract de cerc. şt., Cat. de mot. cu ard. int. IPB, 1974. 
ES ug | 5. Grünwald, B. și Apostolescu > N. Soluţii noi privind echilibrajul motorului 
3 i a e g |S e B Qie |218 RS i axat de opt cilindri în doi timpi. Metalurgia și construcția de mașini, 9, București, 1961. 
Mo S Za j 6. Manea, C. și Pa puc, F. On Balance and crankshaft solution in V-six Jour stroke engines. 
gg i Int. Comb. Eng. Conf. Bucharest, 1970, P. VII. i. 
; ag | 7. Schrân, H. Die Dynamik der Verbrennungskraftmaschine, Vien, Springer, 1947. 
y A zi = : 8. Zătreann, Gh. On the study of balancing the engines with two parallel lines of cylinders. 
E BE | Int. Comb. Eng. Conf. Bucharest. 1970, P. VII a. 
z 
E sa i 
: E 
E: pig 
oz] oan 
aj 
. z E | 
E | ` e i * S-a ținut seama că armonicile forței F} sînt proiecţiile vectorilor V (astfel 
ză > a > 3 h | 3 e F = 0 pentru cilindrii 2 şi 3 în o linie şi F} = 0 pentru cilindrii 7 și 4 în cealaltă 
[i E EI > x = 2 | E Ei linie) şi că armonicile Fa sînt vectori rotitori pentru fiecare grup de doi cilindri în 
253 = | 3 V (v. teorema 2, par. 11.4.2) 
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GRUPUL PISTON 


Grupul piston este alcătuit din trei organe: pistonul, bolțul şi segmentul. 

Grupul piston asigură evoluţia. fluidului motor în cilindru şi îndeplinește 
următoarele funcțiuni: 1) transmite bielei forța de presiune a gazelor; 2) trans- 
mite cilindrului reacţiunea normală produsă de bielă (ghidează piciorul bielei 
în cilindru); 3) etanșază cilindrul în ambele sensuri: împiedică scăparea gazelor 
în exterior și pătrunderea uleiului în interior; 4) evacuează o parte din căldura 
dezvoltată prin arderea combustibilului. Primele două funcțiuni sînt preluate 
de piston împreună cu bolțul, care este un organ de articulație $ următoarele 
două funcțiuni sînt preluate de piston împreună cu segmenții. Pistonul mai 
îndeplineşte un număr de funcțiuni suplimentare și anume: conține „parțial 
sau integral camera. de ardere; creează o mișcare dirijată a gazelor în cilindru; 
este un organ de pompare la motoarele în patru timpi; este un organ de distri- 
buţie și în unele cazuri, de pompă pentru baleiaj la motoarele în doi timpi. 


12.1. PISTONUL 


Pistonul se compune din următoarele părți (fig. 12.1): 1) capul — partea. 
superioară a pistonului care preia presiunea gazelor; 2) regiunea port-segmenți, 
Sp pentru simplificare RPS-ul — partea pistonului 

d prevăzută cu canale-în care se introduc seg- 
mentii; 3) mantaua — partea care ghidează pis- 
tonul în cilindru și transmite forța normală; 
4) umerii mantalei — partea în care se fixează 
bolţul — de aici și numele de locașurile bolțului. 


Zi 


Regiunea port- 
segmre! 


12.1.1. ANALIZA FUNCȚI ONALĂ 


Mantaua 


Locașul 12.1.1.1. Deformarea pistonului 
pertu sub acțiunea fortelor 


- În timpul funcționării capul pistonului este 
Fig. 12.1. Părțile componente ale SUPUS acțiunii forței depresiune F (fig. 12.2, a), 
i pistonului. care se transmite prin umerii mantalei la bol. 
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Fig. 12.2. Schema forțelor (a), deformarea pistonului (b şi c) și distribuţia locală a etor- 
turilor unitare, în partea interioară a pistonului (d), la marginea exterioară a umărului 
(e), în lungul pistonului (f). 


Forţa de presiune deformează pistonul (b) astfel încît, apăsarea mantalei pe 
cilindru tinde să se concentreze numai pe muchia inferioară a mantalei, canalele 
pentru segmenţi se înclină față de planul transversal împiedicînd aplicarea 
normală a segmenţilor pe suprafața cilindrului, iar deformarea umerilor mantalei 
determină apariția unor sarcini concentrate în zona A, care provoacă distrugerea 
ei. Rezultă că pistonul trebuie să îndeplinească. o condiție fundamentală : 
să posede o rigiditate înaltă. Componenta normală N aplică pistonul pe cilindru 
și produce forța de frecare F,. Întrucît forța normală lucrează într-un singur 
plan, mantaua este aplicată pe cilindru numai în planul de oscilație a bielei, 
normal pe axa umerilor și este deformată de reacţiunea cilindrului luînd înfă- 
țișarea unei elipse (c), cu axa mare după direcția axei umerilor mantalei. 
Astfel, apare pericolul de blocare a pistonului cînd diametrul mare alelipsei 
depășește diametrul cilindrului. Măsurători tensometrice arată că eforturile uni- 
tare variază neuniform în corpul 
pistonului și ating valori ridicate 


(def). 


12.1.1.2. Bătaia pistonului 


Pistonul se montează: în cilin- 
dru cu un joc A, care asigură de- 
plasarea liberă a lui. Forța nor- 
mală N variază ca mărime și sens, 
deplasează pistonul în planul 
transversal al cilindrului — miş- y i 
carea transversală — și-l aplică à i 
în decursul unui ciclu, cînd pe o 
parte cînd pe cealaltă a cilindrului rje, 12.3 
(fig. 12.3, ași d). = i 


. Poziții caracteristice ale pistonului 
în cilindru. 
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Forţa de frecare F, produce un 
moment de răsturnare a pistonului în 
jurul axei de oscilație, care determină 
i > bascularea pistonului sau mișcarea de 


S rotație (c). Mişcarea transversală care 
= aplică alternativ pistonul cu șoc pe 
7 cilindru ca şi bascularea lui produc 
s vibrația cilindrului, însoțită de zgomote 
i ; __ caracteristice, denumite bătaia pisto- 
4 05 4 26 28 Aim] mului. Influența jocului dintre piston 


şi cilindru asupra zgomotului se arată 
Fig. 12.4. Influența jocului de montaj al în figura 12.4. Încercările efectuate 
pistonului asupra nivelului de zgomot. cu motoare pentru automobil au arătat 
3 că bătaia pistonului are loc atunci cînd 
jocul diametral la montaj este cel puțin A = 0,001 D. La pistoanele pentru 
MAS se realizează în general jocuri de montaj inferioare acestei valori; Ja 
pistoanele pentru MAC acest deziderat nu este încă, realizabil, jocul de montaj 
fiind de 2...5 ori mai mare decît cel critic. Dacă limitarea. zgomotului implică 
reducerea jocului dintre piston și cilindru, prevenirea gripajului impune multă 
prudenţă în această direcție. Experienţa arată că micșorarea jocului constituie 
totodată cale principală pentru reducerea consumului de ulei. Oricât de corect 
ar fi proiectat și executat segmentul, sarcina lui de etanșare nu poate fi înde- 
plinită integral dacă pistonul funcționează, cu jocuri mari. Există chiar părerea 
că segmentul de ungere reprezintă doar o soluție secundară pentru micșorarea 
consumului de ulei, soluția principală constînd în reducerea jocului dintre 
piston şi cilindru. Experiența arată de asemenea că mărirea jocurilor normale 
dintre piston și cilindru (la nivelul capului cu = 40% iar la nivelul RPS cu 
= 80%) sporesc considerabil scăpările de gaze, afectînd astfel capacitatea de 
etanșare a segmentului de compresiune. 


12.1.1.3. Starea termică a pistonului 


În contact cu gazele fierbinţi pistonul primește fluxul de căldură Qp și 
se încălzește. Pistonul evacuează fluxul ()p dar atinge starea de echilibru termic 
la o temperatură relativ ridicată. Fluxul de căldură 0p reprezintă 8... 10% 
sau 15...20% din puterea efectivă a unui MAS, respectiv a unui MAC. Cea 
mai mare parte din căldura primită, 60...75% 
se evacuează la nivelul RPS (fig. 12.5); o bună 
parte din căldură, 20. .. 30%, se evacuează prin 
manta; restul se transmite gazelor din carter și 
uleiului, care vin în contact cu partea interioară 
a capului sau RPS-ul, precum și bolțului şi bielei. 
Evacuarea de căldură prin piston produce ine- 
vitabil un gradient de temperatură în pereții 
acestuia, ilustrată în figura 12.6 pentru două 
pistoane diferite: un piston de MAC (a), pre- 
văzut cu cameră unitară și un piston de MAS 
(b). Distribuţia de temperatură din cazul (a) nu 
e obligatorie pentru MAC, ea depinzând de forma 
capului și construcția pistonului; distribuția de pig, 12.5. Distribuţia fluxului de 
temperatură în cazul (b) este invariabilă — scade căldură din piston. 
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Fig. 12.6. Distribuția temperaturii în piston. 


de la centru la extremitatea capului. Variația 
temperaturii în lungul pistonului este totdeauna 
aceeași: descrește de la cap la partea inferioară 
a mantalei. 

Echilibrul termic al pistonului, deci nivelul 
maxim de temperatură, depinde de regimul 
de funcționare a motorului. Astfel, reducerea 
sarcinii și turației micșorează, nivelul tempe- 
raturilor din piston (fig. 12.7), deoarece în 
primul caz se reduce doza de combustibil, iar 2500 3300 4300 S300 
în al doilea caz se reduce numărul de cicli în rlrotlai] : 
unitatea de timp. Fig. 12.7. Dependența tempera- 

Starea termică a pistonului, precum și mo-  t7ii din centrul capului de piston 
dificarea ei cu regimul funcțional are multiple rae dei baga 
consecințe (tab. 12.1). Există trei zone periculoase de temperatură: a) zona, 
capului, unde se atinge temperatura maximă, care reduce rezistența meca- 
nică a materialului la unele aliaje de aluminiu, pînă la jumătate; b) zona 


X 
| 
X 


Tenperatura pistona [t] 
7 R 
a 
a 
` 


EI 


Tabela 12.1 
Consecințele stării termice a pistonului 


Caracteristica stării termice Consecința 


a) Temperatura, capului — micșorează, rezistența mecanică, duritatea 


materialului, factorul de solicitare termică F şt 


b) Temperatura în dreptul primului 
canal de segment — produce blocarea, segmenţilor ; 
— produce transformarea uleiului în lacuri 


c) Temperatura în dreptul RPS-ului 
şi mantalei — micșorează, capacitatea, portantă a peliculei 
de ulei; produce supraîncălzirea uleiului. 


d) Diferența funcțională de temperatură | — amplifică, jocurile la rece ceea ce compromite 
silențiozitatea și etanșarea ; 
i — creează pericol de gripaj la cald 
e) Diferența locală de temperatură — produce tensiuni termice ; 


— produce deformații neuniforme 
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primului segment, unde uleiul formează substanțele dure și lucioase, numite 
lacuri care împiedică deplasarea liberă a segmentului; c) zona RPS-ului şi 
mantalei, unde uleiul trebuie să păstreze o capacitate portantă ridicată pentru 
suprafețele de reazem (segment-cilindru, manta-cilindru). Uleiul se transformă 
în lacuri la. temperatură ridicată, în prezența oxigenului și sub acțiunea cata- 
litică a metalului. Blocarea segmentului în canal sub acțiunea lacului (fenome- 
nul se mai numește coxarea sau gomarea segmentului), compromite funcția 
de etanșare a segmentului, care se exercită numai cînd segmentul este liber 
în canal (v. par. 12.3.1.1). Pericolul de blocare crește cînd sporește tempera- 
tura, de aceea, în funcție de caracteristicile uleiului se disting trei intervale 
limită de temperatură, în dreptul primului canal de segment: 1) pînă la 
200*C nu apare pericolul de blocare chiar la utilizarea unor uleiuri minerale 
obișnuite; 2) între 200. . .260*C pericolul de blocare se elimină prin aditivarea 
uleiului; 3) peste 260°C, blocarea apare chiar după primele ore de funcționare. 

Diferenţa funcțională de temperatură (diferenţa dintre temperatura în 
funcționare și temperatura la montaj sau „la rece'”)produce dilatarea. pisto- 
nului cu implicaţii foarte mari. Pistonul se dilată radial și longitudinal. Dila- 


tarea longitudinală dă pistonului forma tronconică (fig. 12.8, a). Dilatarea mai . 


mare a capului și RPS-ului (fig. 12.8, b, construită pe baza măsurătorilor 
experimentale, prin amplificarea deformațiilor de 100 ori), creează pericol 
de gripaj şi compromite așezarea. corectă a segmenților față de oglinda cilin- 
drului, prin înclinarea canalului față de planul normal la axa cilindrului. 
Deoarece dilatarea capului și RPS-ului nu este precis controlată, se elimină 
pericolul de gripaj împiedicînd RPS-ul să vină în contact cu cilindrul; pistonul 
se sprijină în cilindru numai pe manta. Concentrarea de material în dreptul 
umerilor mantalei produce o dilatare radială inegală; mantaua. ia forma 
ovală. (c), cu axa mare a elipsei pe direcția axei locașurilor bolțului. O conse- 
cință importantă a modificării stării termice a pistonului cu regimul de func- 
ționare o constituie variația jocului dintre piston și cilindru cu sarcina și 
turaţia. Pentru a preveni griparea sau blocarea pistonului în, cilindru din 
cauza dilatărilor, chiar în regim nominal se prevede între cele două organe 


Pistonul la montaj Pisfonul în 
timpul finchonării 


Fig. 12.8. Deformarea pistonului (a, b, c) și jocurile 
funcținale (4 şi e) datorate încălzirii. * 


un joc diametral A', numit jocul la cald (d). La å 

sarcini și turații reduse, la mersul în gol, pistonul aa 

este „rece” și jocul diametral A, numit jocul la rece, 7 7 
se amplifică de cîteva ori, iar pistonul funcționează A 


cu zgomot. La montaj, jocul diametral A numit 
şi jocul de montaj (e) este de cîteva ori mai mare 
decît A'. Jocul diametral A' este influențat de dila- 
tarea diferită a pistonului şi cilindrului fie pentru 
că cele două organe lucrează la temperaturi diferite, 
fie pentru că sînt confecționate din materiale dife- 
rite, cu coeficienți diferiți de dilatare. Din cauza 
jocului A' funcția de etanșare este preluată de seg- 
ment. Pentru MAS-uri de autoturism se va proiecta 
un piston silențios, cu jocuri A mici, dar cu A? 
suficient de mare pentru a preveni gripajul. 

; ae locală de temperatură produce tensiuni b 

ermice şi deformaţii în piston, zona capului fiind cea p; ERA 7 
mai periculoasă. Cîmpul de temperatură se constituie sa e E 
atît pe direcția axială cît și pe direcția radială însă raturii din capul pistonului. 
pentru simplitate se urmăreşte al doilea caz, capul 

pistonului fiind redus la o placă circulară plană (fig. 12.9, a), care primește 
fluxul Op = qp' 7 D?]4 şi evacuează fluxul Qe = de-n D.S. Grosimea capului 
ò este o fracțiune din D, è = C,D astfel că Qe= 4C1' qe TD ?/4; starea de 
echilibru termic este definită de egalitățile 


Qe = Qr; de (Cade, (12.1) 


unde g, şi qp reprezintă densitatea fluxului de căldură, în kJ/h m? (kcal/h m?). 
La echilibru termic, în capul pistonului se instalează un cîmp de temperatură 
(fig. 12.9, b) liniar (7) sau parabolic (2), temperatura în centru £, fiind supe- 
rioară temperaturii de la extremitate, î,. Dacă se consideră că o bară dreaptă 
de lungime D/2 este parcursă de un flux de căldură de densitate constantă de. 
atunci, potrivit legii conductibilității, g, = (1/0,50 D) (£, — i); qe se numește 
încărcare termică. Prin analogie, qp se numește încărcarea termică a capului 
pistonul şi se exprimă astfel. Fie fp fracțiunea din căldura degajată în cilindru 
(C, Qili), care este preluată de piston. Consumul orar de combustibil este C= 
C; P, (v. rel, 1.3 1); atunci Qp = fptP.Qiji. Pentru motoare din aceeași 
clasă se consideră că fpc,Q; = ct, iar P,/i reprezintă puterea pe cilindru P.. 
Atunci Qp = Cs Pa = gp ` T D 2/4, de unde a 


de = CaPal(r D2/4) = CaP, (12.2) 


P4 fiind puterea raportată la aria pistoaneior, în kW/dm? (CP d Dacă 
în relația (12.2) se substituie P,, cu relația de definiție E be (i; ZA, 300 v 
Și se grupează termenii ținînd seama că S 4/30 = W, se obţine : i 


dp = Ca bee. (12.3) 


„Relaţiile (12.2) şi (12.3) arată că încărcarea termică a pis i ropi 
țională cu puterea motorului raportată la aria mierea ca n 
produsul 4, : Wp (în cap. 29 se prezintă dependențe mai exacte pentru / ) 
De-a lungul anilor, performanțele de lucru mecanic specific (2) și viteză idle 
a pistonului (Wp) au sporit continuu, astfel că există tendinta de creștere a 
încărcării termice a pistonului (fig. 12.10, a), ceea ce atrage după sine, o sporire 
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Fig. 12.10. Variația în timp a 
puterii raportate P4 (a); evoluția 
temperaturii și a dimensiunilor pisto- 

nului, D = 90 mm (b). b 


a temperaturii maxime a pistonului; în decurs de 15 ani, temperatura maximă 
a crescut în medie cu aproape 80°C (fig. 12.10, b). Încărcarea termică a pisto- 
nului generează tensiuni suplimentare, denumite tensiuni de origine termică, 
sau, simplu, tensiuni termice. Se consideră că o bară dreaptă este (fig. 12.11) 
încălzită de la temperatura inițială ż (temperatura de montaj a pistonului) 
pînă la temperatura medie î; lungimea inițială L crește pînă la lungimea 
L = Loll-ra(i—t0)], « fiind coeficientul de dilatare liniară, iar î—ţ, este dife- 
rența funcțională de temperatură. Rezultă o alungire specifică medie €, = 
= (L—Lo)|Lo = a(i—da). Potrivit legii lui Hooke pentru starea liniară de 
eforturi unitare, în secțiunea transversală a barei apare tensiunea 6, = Es, = 
= E a(î—ty), E fiind modulul de elasticitate. Dacă bara este străbătută în 
plus de o densitate constantă de flux termic q, sub influența diferenței locale 
de temperatură 4,—4,K atunci fiecare element de bară realizează o alungire 
specifică e. Dacă e, >€,, se produce o tensiune de compresiune; dacă e, <€, 
apare o tensiune de întindere. Cînd deformația barei (ca și a capului) este 
limitată de acțiunea pereţilor laterali, atunci deformația reală s este mai 
mică. Segmentul ab = ac—bc reprezintă deformația 
peretelui lateral, care se consideră proporționala cu 
deformația reală a barei, adică ab=—ke, unde k este 
un coeficient care ține seama de rigiditatea peretelui 
lateral. Rezultă că €, = e + ke iar e = a(t—to)/(1+ $). 
Efortul unitar local va fi o = E(e,—e) = Ela(t—19)— 
—a(î—t0)](14+-k)], astfel că: 1) dacă peretele lateral 
este perfect rigid, k = co, iar o=—Ee,; 2) dacă se 
înlătură peretele lateral, iar bara se dilată liber, o = 
= E(e,—5,). Capul pistonului reprezintă o placă iar în 
fiecare punct apar două eforturi unitare: unul tangen- 
țial o, și unul radial o,. Pentru distribuţia parabolică 
de temperatură rezultă următoarele etorturi unitare 
maxime: 


Fig. 12.11. Deformarea G == alt, — 12.4); 
unei bare traversată irma ia ( e to) ( ); 
de o densitate de flux 

termic, Ore mas = AaEalt—l,); (12.5) 
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dacă a> 0 și a, <0, rezultă că în fibra 
exterioară efortul unitar tangențial maxim 


; a A A D 4 
este de întindere, iar în centrul capului X Sa E 
pistonului, efortul unitar radial maxim este z Š ST a 
de compresiune. În general se obține ÎI 1 RF r S 
Bz wX, 
o= GE CA tu (12.6) 3¥ 18 3 
; să! PN 
Pe baza legii conductibilității rezultă 4 p o 
qe = Ca qp = (N[0,5 D) - Ate și se substituie Pra ri 
în relația (12.6): e 5 


Dea e a 0 AL 
E a 


unde o, este rezistența admisibilă ; A — coefi- 
cientul de conductibilitate; F,, — factorul 
de solicitare termică a materialului. Se ob- 
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Fig. 12.12. Dependența unor pro- 

prietăți ale aliajului de piston și a 

factorului de solicitare termică de 
temperatură. 


servă că F,, este definit de patru proprietăți 
fizice ale materialului, fiecare dintre ele dependentă de temperatură 
(fig. 12.12). La 300°C, F, scade de mai bine de trei ori. Astfel, tendinței generale * 
de sporire a lui gp, trebuie să-i corespundă o creștere a factorului de solicitare 
termică. la același D, ceea, ce se obține pe două căi principale: 1) prin reducerea 
nivelului de temperatură maximă a capului pistonului; 2) prin îmbunătățirea. 
proprietăților termice ale materialului. Inginerul mecanic acționează pe prima 
cale; calea a doua este la îndemîna inginerului metalurg. 

Se substituie relația (12.3) în (12.7) și se obține 


PD = CF w (12.7*) 


ceea ce arată posibilitățile de acțiune ale proiectării. De exemplu: dacă F, 
nu poate fi sporit adecvat la mărirea lui p, (motor supraalimentat) sau la 
mărirea lui Wp (motor rapid), atunci trebuie micșorat alezajul D, ceea ce 
revine, în general, la mărirea numărului de cilindri pentru aceeaşi putere 
efectivă nominală a motorului sau la reducerea puterii efective pe cilindru. 

- Relaţia (12.6) arată că pentru a reduce tensiunile termice din capul pisto- 
nului trebuie să se acţioneze în sensul reducerii diferenței maxime de tempe- 
ratură. 


12.1.1.4. Ungerea, frecarea și uzarea pistonului 


Uleiul ajunge pe oglinda cilindrului proiectat de manetoane (v. fig. 12.70). 
Vitezele mari de deplasare a pistonului, asigură un regim hidrodinamic de 
ungere, îndeosebi pe porțiunile medii ale cursei și la turații mari. În jurul 
punctelor moarte cînd viteza pistonului se reduce pînă la anulare, se produce 
întreruperea filmului de ulei. 

Condiţiile grele de ungere impun cuplului de frecare piston-cilindru să 
posede proprietăţi antifricțiune superioare pentru a se preveni griparea și a se 
micșora coeficientul de frecare. 


* În cazul $ # 0: a, = 0,25, ap =—0,5, pentru t, >; a4=—0,25, aa=0,5, pentru b< t, 
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Fig. 12.13. Tipuri caracteristice de uzură a pistonului. 


Procesul de uzare a pistonului este determinat de tip 
uzarea, adezivă, uzarea abrazivă, 
sînt insuficiente, ungerea este 
rizuri pe suprafața mantalei (fi 
şi apar puncte de contact direc 


urile principale de uzare şi anume: 
uzarea de contact, uzarea prin oboseală. Dacă jocurile de montaj 
nesatisfăcătoare, deformarea pistonului este neuniformă, apar 
r 13, a). Prin bătaia pistonului se expulzează pelitula de ulei 
„ In cazul unui montaj incore î irii pi i 

zac de contact evoluează pînă la griparea a e a a 
particule dure (așchii de metal, praf, particule de calamină sau lac) deplasate îndeosebi de H 
tul de ulei, produc uzura abrazivă. Materialul pistonului din dreptul primului canal set > 
du-se puternic își pierde rezistența și duritatea, iar șocurile repetate ale segmentului pe finci 
canalului produc teșirea sau ruperea lor (b). Deformarea flancurilor canalelor Se înt. îi 
eficiența, de etanșare a segmenților încît constituie principala cauză care scoate din f a S 

pistonul. Încălzirea intensă a capului pistonului provocată la MAS de detonație sau E 


secundare, de amestecul prea sărac sau de un avans prea mic la declanșarea scînteii, conduce la 


deformarea capului (c) sau găurirea lui (d). La motoarele pentru tractoare s-a observat o uzare 
mei rapidă a locașurilor bolțurilor în comparație cu uzura canalului Primului segment, determi- 
nată de oboseala superficială a materialului. i 


12.1.1.5. Evacuarea căldurii din piston 


Temperatura ridicată a 
ționare și uzarea; se mic 
detonație a motorului. Ev 
de primă importanță. 


pistonului afectează nu numai siguranța în func- 
şorează gradul de umplere, crește înclinarea la 
acuarea căldurii din piston devine astfel un deziderat 
Se observă de la început că există o anumită corelaţie 
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între căldura evacuată prin RPS și 
cea evacuată prin manta. În soluția h 
clasică de piston, RPS nu vine în 4 


contact cu cilindrul, dar căldura se T fontă moleadilă cu cupru 
evacuează prin intermediul segmen- d Sona 
ților. Mantaua care ghidează pistonul i fontă cenușie 


în cilindru trebuie să aibă dilatări 
mici pentru ca jocul la rece și zgo- 
motul să fie reduse. Ca urmare este 
de dorit să se micșoreze fluxul ter- X 
mic prin manta, ceea ce presupune - x, 
însă o creştere a fluxului termic la 
nivelul RPS. Dezideratul este obiec- æ 
ţionabil deoarece conduce la o 
încălzire importantă a RPS-ului, 
care intensifică fenomenul de coxare gL 
a segmenților. 

Evacuarea de căldură din piston 
se realizează pe mai multe căi. Una Fig. 12.14. Influenţa conductibilității materia- 
dintre soluţiile eficiente constă în aenea tei peza tuapora 
utilizarea unor materiale cu conduc- 
tibilitate ridicată, care ușurează deplasarea fluxului termic (fig. 12.14). Mări- 
rea lui à sporește factorul F, ceea ce permite o încărcare termică mai 
înaltă a capului de piston. 

Odată cu creșterea încărcării termice a pistonului s-a impus răcirea forțată 
a capului care urmărește: 1) să reducă temperatura maximă pentru a spori 
valoarea factorului F, în funcționare; 2) să reducă temperatura primului 
canal pentru a preveni blocarea segmentului; 3) să reducă diferențele de tem- 
peratură pentru a micșora tensiunile termice și deformaţiile. S-au dezvoltat 
mai multe soluții de răcire a capului. Cea mai simplă constă în proiectarea 
unor jeturi de ulei pe partea interioară a capului (fig. 12.15, a) şi se aplică 
dacă P, = 30...40 kW/dm? (40...55 CP/dm 2). Uleiul de răcire sub presiune 
trece prin canalul A practicat în corpul bielei și este evacuat sub formă de 
jeturi prin orificiile pulverizatorului z. La MAC-ul cu puteri raportate 
P, > 40 kW dm 2(55 CP/dm?) se adoptă soluția cu circulația forțată a uleiului, 
care, în forma cea mai simplă este arătată în (b). Sub capul pistonului se creează 
un spaţiu de răcire, cu discul inelar 7, pe care se fixează flanșa 2, cu șuru- 
burile 3. Jiclorul 4 este apăsat pe piciorul bielei de un arc 5. Uleiul este adus 
în spaţiul de răcire, sub presiune, tot prin corpul bielei. Orificiul de evacuare 6 
dozează debitul de ulei. Un grad mai înalt de răcire se obține dacă se practică în 
capul pistonului, la turnare, un canal de formă dreptunghiulară sau circulară în 
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. care se încorporează adeseori o serpentină. Efectul de răcire este arătat în figura 


(12.16 a,b șic). Cînd la MAC puterea raportată P4>55 kW/dm? (75 CP/dm?) 
se folosește pistonul format din două piese, între care se realizează spațiul 
de răcire. Cele două piese se asamblează prin presare la o diferenţă de 
temperatură  (subrăcire și încălzire) sau prin sudare cu jet de electroni. 
Trecerea de la pistonul monobloc la pistonul din două piese reduce sensibil 
temperatura primului canal de segment (fig. 12.16, d și e). 5 


O influență importantă asupra temperaturii pistonului o exercită procedeul de răcire a 
motorului (fig. 12.17). Încălziri suplimentare locale sînt determinate de forma pistonului, de 
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Fig. 12.15. Răcirea, capului 
pistonului cu jeturi de ulei 
(a) și flux de ulei (b). 


- A e 
Fig. 12.16. Reducerea temperaturii pistonului, prin răcirea capului cu un flux de ulei. 


jeturile de combustibil și de flacără. Astfel, 
capul pistonului este în general mai cald la 
motoarele cu camere separate de preardere în 
comparație cu motoarele echipate cu camere de 
ardere unitare. 


12.1.1.6. Masa pistonului 


Tendinţa generală de reducere a 
masei organelor de mașini, în scopul 
economiei de metal este accentuată în 
cazul pistoanelor de un deziderat supli- 
mentar: reducerea forțelor de inerție în 
vederea sporirii turației — cale eficientă 
de mărire a puterii motorului. Se poate 
proiecta un piston cu masa redusă 
dacă: 1) se micșorează grosimea pere- 
ților — procedeu obiecționabil din punc- 
tul de vedere al rigidității și rezistenței 
mecanice; 2) se reduce înălțimea RPS— 
procedeu limitat de numărul și înălți- 
mea segmenților; 3) se scurtează man- 
taua — procedeu limitat de valoarea 
maximă a presiunilor specifice; 4) se 
utilizează aliaje cu densitate redusă — 
procedeu limitat de rezistența meca- 
nică mai mică a acestor materiale. 

Experienţa arată că masa pistonului 
crește cu puterea a treia. a alezajului 
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Fig. 12.17. Influența procedeului de răcire 
a motorului asupra temperaturii pistonului, 
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Fig. 12.18. Dependența masei pistonului de 
alezaj. 


(fig. 12.18), ceea ce a permis să se definească densitatea (greutatea specifică) 
aparentă a pistonului fără segmenti și bolţ, de forma 


pp = mel D? [kg/dm°]; 
Yp = Gp|/D’'ikgf/äm?]. (12.8) 


Densitatea aparentă variază, după Mahle, în limitele indicate în tabela 
12.2; ea serveşte la proiectare, pentru compararea diferitelor soluții construc- 


Tabela 12.2 
Densitatea aparentă a pistoanelor* 
Materialul Tipul motorului E Pp [kg/dm?] 
i 

Aliaj de aluminiu MAS 4 timpi -0,5...0,8 

MAS 2 timpi 08 AAO 
MAC 4 timpi 0,9... 354 i 

` — camera de ardere divizată 09.212, 

— camera, de ardere unitară L2. Led 

Fontă, MAC 2 şi 4 timpi 1,6. 2sd 


* Densitatea aparentă se sporește cu 20— 


segmenților). 


40% la pistonul montat (masa bolțului și 
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tive. Evoluţia dimensiunilor pistonului unui MAS, 
în ultimii 15 ani arată că reducerea densității apa- 
rente este posibilă prin micșorarea înălțimii pistonului, 


Faptul că la același alezaj, masa pistonului se distri- 

buie pe o plajă de valori Amy, arată că un piston se 

poate realiza în variante constructive diferite. Totuși, 

ha~ Amp = 0,1 kg la MAS față de 0,7 kg la MAC, ceea 

K2 M KE Refa] Să AS S RER 

ce subliniază că pentru pistoanele de MAS, posibili- 

Fig. 12.19. Curba Gauss a tštile sînt mae ej pătrat 

greutății pistonului după  tățile sînt mai limitate. La motoarele subpătrate 

turnare. — (S/D) < 1— crește densitatea aparentă. În acest caz 

se acționează prin reducerea numărului de segmenți, 

prin îndepărtarea unei părți din manta în zona inactivă a pistonului, 
prin evazarea mantalei în zona umerilor pistonului. 


Pentru buna echilibrare a motorului pistoanele trebuie să fie identive. Din fabricație, masa 
mp se distribuie după o curbă Gauss (fig, 12. 19) cu o plajă de 7 g pentru un piston de 55 mm 
alezaj. Proiectantul prevede la partea, inferioară, a pistonului o zonă îngroșată, din care se înde- 
părtează materialul prin prelucrare mecanică pînă la atingerea masei prescrise, Toleranțele 
de masă la prelucrare se limitează, la 3%, ceea ce, la o fabricație îngrijită, face posibilă sortarea 
pistoanelor în mai multe clase, cu o abatere de la masa nominală de sub 1% și eliminarea unor 
operații suplimentare de prelucrare mecanică. 


12.1.1.7. Investigația experimentală a pistonului 


Pînă în ultimii ani pistonul se realiza după metoda „încearcă și corectează” ; 
tehnica actuală de investigație a pistonului a transformat în știință, „arta” 
de a realiza un piston, bazată desigur pe ample cunoștințe empirice. Nu întim- 
plător, pistonul a devenit un obiect de cercetare experimentală. și. analitică 
foarte rafinată. Se exprimă părerea că pentru un motor cu ardere internă 
pistonul este „,călcîiul lui Achile”, este organul care limitează creșterea puterii 
pe cilindru sau a puterii raportate P4. Investigația experimentală a pistonului 
oferă astăzi un număr mare de informaţii privind deformările mecanice şi 
termice; nivelul și cîmpul de temperatură, cu deosebire în zonele periculoase; 
nivelul și cîmpul de tensiuni, cu deosebire în zonele de concentrare a efortunlor 
unitare; mișcarea transversală, mișcarea de rotaţie, viteza de șoc pe cilindru, 
vibrația cilindrului. i 


S-au dezvoltat două metode de investigație experimentală: 1) pe stand, în condiții statice 
sau staționare; 2) pe motor, în “funcționare. r 

Încercarea pe stand, „la rece” permite a se supune pistonul la o presiune egală cu presiunea 
maximă din cilindru (fig. 12.20, a). Se introduce pistonul în stare montată în cilindrul 1, iar 
biela se reazemă pe suportul fix 2. Cilindrul este închis cu placa 3. Pompa 4 deplasează uleiul 
din rezervorul 5 prin răcitorul 6 în spațiul 7, la presiunea impusă. Încercarea pe stand „la 
cald” cuprinde un sistem de încălzire a capului (fig. 12.20, b) cu un arzător cu gaze 8 sau o re- 
zistență electrică 9 (detaliul 4). Instalaţia cuprinde circuitul de răcire cu apă care preia o parte 
din fluxul de căldură primit de piston și circuitul de ulei pentru -răcirea forțată a capului, care 
preia restul fluxului de căldură. Încercarea pe stand asigură reproducerea cu o precizie satis- 
făcătoare, a nivelului şi cîmpului de temperatură din funcționare (detaliul c). Încercările pe stand 
ușurează montarea mărcilor tensometrice și a termocuplelor și înregistrarea semnalului electric; 
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(v. fig. 12.10, b) chiar dacă se sporește puterea P4. 
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Fig. 12.20. Instalații pentru simularea 
fluxului de căldură care traversează 
pistonul. 


m și corelarea acestuia cu fluxul 
ale pistonului (fig. 12.21). Încer- 
de segment, de canale 


ele permit determinarea debitului de ulei pentru răcire precu 
emperaturile diferitelor zone 


de căldură preluat de ulei și cu t i i 
carea pe stand ușurează studiul diferitelor soluţii constructive de piston, 


pentru răcire etc. 3 
te mai dificilă. Pentru măsurarea temperaturii D 
t două metode: metoda apama et ia 
electrică. În primul caz, temperatura se determină pe baza etecte. 


jetăți or. 

nente produse de temperatură asupra unor a cina. fra „Analele 

Astfel, se încorporează în piston ştifturi de oţel care își a glet 

acțiunea temperaturii sau ştifturi fuzibile care se topise ia o Te e mol 
tură; se aplică substanțe care își schimbă culoarea; se măsoare, 

materialului de piston. N 

Metoda ştifturilor fuzibile este simplă 


din cauza discontinuități scării de temperatură. 


Încercarea pe motor es 
funcționare s-au dezvolta 


dar precizia de determinare este mică 
Știfturile, confecționate 
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din materiale cu punct de topire cunos- 
cut, se încorporează în piston, în orificii 
de 1,5 mm diametru și 2,5 mm adîncime, 
în număr mare, pînă la 100 bucăţi. Pisto- 
nul este în prealabil rodat. După fixarea 
ştifturilor este adus rapid la un regim de 
funcționare stabilit, care se menține ne- 
schimbat, o oră. După demontare se 
întocmește harta temperaturilor, verifi- 
723 cînd dacă ştifturile sînt sau nu topite. 
| È [t lmi] Măsurătorile prin metoda durității defi- 
Fig. 12.21. Influența debitului uleiului de ÑeSC zone de temperatură constantă 
răcire asupra fluxului de căldură evacuat (fig. 12.22, a), nu sînt aplicabile pentru 
din piston: t< 200°C, iar pistonul trebuie să funcți- 
M oneze minimum 100 ore î i 
Sra elaborat un aliaj de aluminiu EC-124 (Cu-1,5%, Si2,5%, Mni% Meo 5%, 
: i-1, pa Jo» Fe—0,7%) care-și menține duritatea, modificată de ma 
i acă funcționează cel puţin 3 ore într-un regim constant (fig. 12.22, b) 
Jupă funcționare, pistonul, confecționat din aliajul EC—124 este demontat 
și secționat; se determină duritatea pe suprafață sau în adîncime. Metoda 
eemo foloseşte ca receptori de temperatură termocuplul sau termistorul 
T ridică problema transmiterii semnalului electric la aparatul de înregistrare, 
eoarece pistonul este în mișcare. Se utilizează transmiterea semnalului rin 
conductor electric (transmitere continuă sau intermitentă — se a un 
contact metalic numai cînd pistonul ajunge la pme) sau prin emițător radio 
montat pe piston. Contactele intermitente, prin intermediul unor lame elas- 
tice, au dat recent satisfacție la un motor adus la 4 500 rot/min. Transmiterea 
mrau electric fără contact a permis măsurarea temperaturii pistonului 
pînă la 5 500 rot/min [6]. Astfel, s-a fixat cu adeziv un termistor (semiconduc- 


/cal/4 [40530] 


4 


pă 


! K 


mag Fig. 12.22. Cîmpul de temperatură din 

AAEN piston determinat prin metoda ştiftu- 

7 rilor (a); variația durității aliajului 
EC-124 cu timpul și temperatura. 


* Bi(100%)—271°C; Bi(97,5%)+Ag(2,5%)—262°C; Bi 

, 5%) ; Bi(97,3%)-+Zn(2,7%)—254*C; 
Pb(87%) + Sb(13%)—247C; Sa(100%)-—232%€; Ag(3,5%)+ ae o sa Atenei z 
Zn(9%)+Sn(91%)—201°C etc. Gai i 
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Fig. 12.23. Distribuţia izocromatelor în capul pistonului. 


tor care-și reduce sensibil rezistența cu creşterea temperaturii) pe capul 
pistonului și s-a conectat prin fir, la o bobină cilindrică montată la partea infe- 
zioară a mantalei. O a doua bobină de tip „dorn” este fixată pe carter şi inclusă 
într-un circuit exterior, prevăzut cu un amplificator şi un osciloscop. La pme 
cele două bobine pătrund una în alta, și modifică tensiunea în circuitul exterior, 
în funcţie de tensiunea din circuitul primar, montat pe piston. Pentru deter- 
minarea eforturilor unitare s-au folosit traductori tensometrici rezistivi. 
Mărcile tensometrice se fixează pe suprafața interioară a pistonului iar variația 
rezistenței electrice a traductorului se măsoară cu o punte tensometrică; se 
ridică din nou problema transmiterii semnalului electric la distanţă. Efortu- 
rile unitare rezultă din alungirile măsurate tensometric, pe baza relațiilor 
dintre eforturi unitare și alungiri. 

Pentru studiul eforturilor unitare s-a aplicat metoda fotoelastică. Se con- 
struiește un model de piston din o rășină epoxidică (Araldit) care devine bire- 
fringentă la aplicarea forțelor. Modelul este încărcat cu o sarcină care simulează 
presiunea maximă a gazelor și se iluminează cu un fascicul de lumină polari- 
Zată liniar, Benzile întunecate, izocromatele, reprezintă curbe de egală diferen- 
rență a eforturilor unitare principale. Metoda, totoelastică a fost aplicată [17] 
pe un model plan care reproduce la scară o secțiune din capul pistonului. 
Îzocroinatele (fig. 12.23) arată fluxul de forțe şi concentrarea de eforturi pentru 
două soluţii distincte. Eforturile unitare se determină prin intermediul unui 
criteriu de similitudine între model şi piston. În fine, tot în studiul pe modele, 
s-a aplicat metoda lacurilor casante, 

Mișcarea transversală -a pistonului, hotăritoare pentru șocul lateral şi 
zgomot, s-a determinat cu ajutorul a opt traductori de tip inductiv (traductorii 
capacitivi au dat rezultate comparabile), 
montați pe manta la partea superioară. și 
inferioară și pe cilindru. Se înregistrează 
simultan unghiul « și se obține deplasarea 
transversală s, (fig. 12.24). Dacă se asociază 
o diagramă a forţei normale N se găsește că 
modelul de mișcare transversală este ase- 
menea cu modelul de variaţie a forței N. 
S-au evidenţiat mai multe faze caracteris- 
tice de mișcare: a) muchea inferioară a man- 
talei se desprinde de pe cilindru, iar pistonul 
se roteşte în jurul muchiei superioare a 
mantalei (cînd RPS-ul nu vine în contact cu 
cilindrul) pînă la impact; b) impactul muchiei X 
superioare a mantalei cu peretele cilindrului, Fig. 12.24. Deplasarea transversală 
prin rotirea în jurul muchiei inferioare; a pistonului. 
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c) impactul ambelor muchii, simultan. Durata. basculării ajunge la 6... 35*RA. 
Șocurile importante ar trebui să se producă la începutul cursei de destindere, 
cînd, după schimbarea sensului, forța N atinge valoarea maximă. Totuși, 
șocuri mai periculoase pentru vibrația cilindrului se produc la începutul 
curselor de evacuare și comprimare, cînd forțele N sînt mai mici (v. fig. 10.14, c). 
Această comportare s-a explicat prin efectul de amortizare exercitat de pelicula 
de ulei, care are o grosime mai mare în jurul pmi în timpul arderii. Măsurările 
indică o durată a ciocnirii de ordinul a 10-4 s, astfel încît forţa de contact care 
produce șocul muchiei superioare a mantalei ajunge să fie de 10...15 ori mai 
mare decît forța N. Deși forța de contact are o acțiune locală și limitată în 
timp ea produce deformaţii dinamice ale cilindrului, care compromit etanșarea 
la gaze și ulei și declanșează vibrații puternice ale cilindrului (v. par. 15.3). 


12.1.2. CONSTRUCȚIA PISTONULUI 


Arhitectura capului pistonului. Capul pistonului depinde în mare măsură 

de tipul camerei de ardere. La MAS are de obicei forma unui disc plan (fig. 

12.25, a), deoarece în acest caz suprafaţa de schimb de căldură este minimă, 

iar fabricaţia este simplă. Forma concavă (b) apropie camera de ardere de forma 

semisferică dar în concavitate se acumulează ulei care formează calamină. 
Forma bombată (c) rezistă mai bine, deoarece presiunea gazelor produce efor- 
turi unitare de compresiune, dar are în schimb o suprafață mai mare de schimb 
de căldură, iar costul fabricaţiei crește. La MAC forma capului pistonului se 
apropie de cea plană pentru motoarele cu camere de ardere împărțite; pentru 
camerele neîmpărțite capul are forma de cupă mai mult sau mai puţin deschisă 
(d și e) sau este mulat după forma jetului (f). La motoarele cu raport mare de 
comprimare, deoarece capul pistonului se apropie mult de chiulasă, iar supa- 
pele sînt deschise în pmi apare pericolul de impact între piston și supapă, care 
se elimină dacă se evazează un locaș £ pe capul pistonului în dreptul supapelor 
de adincime æ = z2+(1...1,5) mm (fig. 12.26). Pentru a mări rigiditatea 
capului pistonului partea lui inferioară se nervurează; în prezent se utilizează 
nervuri numai în planul de oscilație a bielei, care fac legătura cu umărul 
mantalei. Răcirea, forțată, a capului pistonului impune soluţii constructive 
adecvate (v. fig. 12.15, 12.16). La pistoanele pentru MAC se urmărește în 
primul rînd descărcarea termică a primului segment, care are o înclinare mai 
activă la coxare, decât la: MAS. În acest scop, pentru a împiedica. orientarea 
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Fig. 12.25. Forme ale capului de piston. Fig. 12.26. Evazarea 


capului pistonului în 
dreptul supapelor. 
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rotejarea capului și canalelor de segmenți. 


Fig. 12.27. Soluţii constructive pentru pi 


i că i dează larg capul 
fluxului de căldură numai către primul segment se Ro pi ua 


i a dare R= 
i i la RPS (fig. 12.27, a); raza de racord : C at 
raliat area fe primului segment ca și a ic pie iz ei 7 
ie așază cât mai jos față de partea superioară Aa (20 Bia ae use 
sub marginea lui inferioară (b). Deoarece ma ia jeleu a 
tituie utilizarea unor 


ivi i icientă de protejare a lui o cons utilizar 
PI te ema kal z canelură (c) sau a unui disc inelar de 


i i j i de flacără sau com- 

i anul pistonului în dreptul jetului de fle 2 - 

bustibil (f, g şi P). Tene eA se Ce tata Sg pai ana n 
ială Sau a itică, ficient de dilatare ap! l al alu i 

epecială a NIREZIŠT cu a — 19,3 - 10-6 apropiat de al aliajului eutectic 


ji î taculoase de durabilitate, 
cu Si). Inserțiile de metal în RPS au dat ich Te aa i a e 


ări ata de serviciu a pistonului pentru , 0 eee 
gar încercări de banc, uzura acestor pistoane, după 2000 . 


i mai mică î istoanelor 
de functionare la sarcină totală, a fost de 6 ori mai mică decît uzura p 


ie ea AS soluţiile menţionate nu sint utilizabile deoarece com- 


eneral, la M tic nu si e la 
Îl re a pistonului, îl fac mai înalt si deci cu masa mai Mare ( 


aul 


plu, distanța de la cap la primul canal este de numai 4...7 mm). Uneori, la 
pistoanele motoarelor de putere raportată P, mare se utilizează inserția de 
metal pentru primul segment. Lipsa unor soluții speciale la MAS este justifi- 
cată de solicitarea mai redusă a capului pistonului. Apoi, masa redusă a pisto- 
nului și simplitatea constructivă fiind deziderate principale, capul se execută 
zvelt, cu linie simplă. 


Temperatura maximă a capului pistonului nu trebuie să depășească, 400°C. După unii autori 
acest prag este de 375°C la sarcină totală și 350°C la sarcină, continuă. De aci rezultă o condiție 
pentru fixarea, regimului nominal. În ultimul timp s-a trecut la utilizarea unui cap de grosime 
sporită, cu nervuri laterale care evacuează o parte din căldură spre manta. În acest fel s-a mic- 
șorat temperatura capului cu 25...30*C și s-a mărit temperatura mantalei cu 15...20*C. Pro- 
gresele în domeniul controlului pe cale experimentală și analitică a temperaturii RPS-ului au 
permis reducerea jocului la cald pînă la valorile cerute de condițiile de existență a filmuiui de 
ulei, precum și realizarea contactului dintre RPS și cilindru, care a făcut posibilă reducerea 
presiunii specifice dintre manta şi cilindru; s-a ușurat totodată transferul de căldură spre 
cilindru, deoarece nu se mai efectuează numai prin intermediul segmentului, care are un 
coeficient de conductibilitate de aproximativ trei ori mai mic decît aluminiul. 


Arhitectura mantalei. Presiunea pe suprafața mantalei se distribuie 
neuniform pe un sector de 80... 100“ (fig. 12.28, a), întrucît forța normală 
lucrează într-un singur plan. În dreptul bolțului mantaua se evazează (b) 
deoarece suprafața laterală pe sectorul 0 nu preia practic forța portantă. 
Se reduc astfel frecarea, pericolul de gripaj și masa pistonului. Evazarea 
trebuie acceptată și pentru a permite dilatarea umerilor mantalei pe direcția 
axei lor. S-a arătat că în timpul funcționării mantaua ia formă eliptică. 
Această deformare se evită confecționînd iniţial pistonul sub formă eliptică 
cu ovalitatea maximă A, ; axa mare a elipsei se așază pe direcția normală 
la axa bolțului (fig. 12.28, c), iar o lege de distribuție a jocurilor pe direcția 
radială se arată în (4). 

Mantaua de formă eliptică influențează eficiența de etanșare la gaze. 
Pentru un piston de 78 mm diametru creşterea ovalităţii pînă la 0,18 mm 
(tab. 12.3), nu a influențat sensibil etanșarea ; la triplarea ovalității, scăpă- 


Tabela 12.3 


Xniluenţa ovalităţii pistonului asupra scăpărilor de gaze 


Ovalitatea A, [mm] 0,12| 0,18 | 0,20 | 0,23 | 0,25 | 0,30 | 0,35 


Gaze scăpate [l/min] 1,63 | 1,65 | 1,70 | 2,04 | 2,77 | 5,63 | 12,70 
. l 


rile de gaze au crescut de aproape 8 ori. Jocul maxim variază în lungul man- 
talei deoarece dilatările sînt diferite și este de 5...6 ori mai mare la partea 
superioară. 

Pentru MAS apar exigențe sporite în ceea ce privește bătaia; ele pot fi 
satisfăcute mai ușor deoarece pistonul este mai puţin solicitat. O soluţie curentă 
constă în separarea mantalei de capul piston practicînd o tăietură într-un plan 
normal pe axa pistonului, sub canalul segmentului de ungere. Prin acest pro- 
cedeu fluxul de căldură. este împiedicat să se deplaseze 'spre manta și tempe- 
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Axa bolfului 


Suprafata 
- evazală 


Sector de - 
evazare 


Fig. 12.28. Distribuţia forței normale pe manta şi aà ovalității radiale. 


e a 30...50% (fig. 12.29) de aceea soluţia se numește 


j i ă î ă - un nivel 
ele ei constă în aceea că RPS ul are un nive 
Pe o rigiditate insuficientă. 
mantalei numai în 
nervuri puternice N 


ratura acesteia scadi 
i cu mania rece. i C 
Picat de temperatură, iar pistonul, în ansamblu, rig 
Ultimul dezavantaj se elimină, în parte, prio Sac 
regiunile opuse umerilor acesteia sau prin utilizarea u 
care leagă mantaua de capul pistonului 
(v. fig. 12.33). 

O altă soluţie eficientă este mantaua 
elastică. În acest scop se taie mantaua în L 
lungul ei (fig. 12.30, a) şi se confecționează : 
pereții mantalei cu o grosime redusă bi 
(222 mm). La rece, mantaua se monie 
cu joc mic iar la cald, tăietura preia dila- Hek H y 
tările. Această soluție a permis realizarea i 
unor jocuri de montaj, de 0,08 .. .0,10 mo Fig. 12.29. Variația temperaturi n n 
În timpul funcționării, dilatările repetate piston cu manta zece (7) $ : 
ale mantalei duc la deformări permanente, 


fară tăietură, transversală, (2). 
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CAN d. g 
Fig. 12.30. Soluţii de piston cu manta rece şi elastică, 


unor jocuri de montaj de 0,024.. „0,036 mm e ati aia 


Se utilizează pe ă pi 
scară largă pistoane ă 
Ea . : cu 
cuțele se confecționau din invar* și et A 


mantalei (fig. 12.31, a). Soluţia est ă î 
confecționează din oțel de inel oas e Fă o 


aceeași cu deosebire că plăcuțele de invar sînt î 


Plăculă 


e invar Plăcuță 
jä 


de otel 


Diametrul la 
cald cuplăcufa 
de invar 


pmza imo Ra O 
po) A A A 
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Fig. 12 rincipi i 
ig. 12.31. Principiul de funcționare a pistonului cu plăcuțe de metal: 
a — plăcuțe de invar E plăcuțe dè oțel; i 


* invarul este un oțel u t di 9 
cu 
t n conținut de 36 % 


liniară x = 0,63-1076 1/°C este de 30 ori mai mic deci a clor ci 


ît al aluminiului. 
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iar plăcuţele de oțel sînt fixate 
peperiferia materialului de piston. 
Ca urmare principiul de lucru este 
diferit. În primul caz, invarul 
împiedică pur și simplu dilatarea 
din cauza coeficientului « redus; 
în al doilea caz, plăcuța de oțel 
și aliajul de aluminiu lucrează ca 
o lamă bimetalică supusă încăl- 
zirii: plăcuța de oțel frînează di- 
latarea aluminiului, iar sistemul 
se curbează în direcția evazării 0 12 1o f5 19 29 22 
pentru a satisface condiţia de = y 
dilatare. Efectele plăcuțelor de 
oțel asupra coeficientului de dila- 
tare și temperaturii pistonului 
în patru planuri distincte (normal 
pe axa umerilor — a, după două 
diagonale — b, în lungul axei 
umerilor — c) sînt ilustrate în pie 12.32. Variația coeficientului de dilatare și 
figura 12.32, obținută pe baza a temperaturii în lungul pistonului în planuri 
măsurărilor experimentale [5]. diferite. 
O asemenea soluție utilizată pe un 
piston cu manta rece permite cele mai mici jocuri de montaj —0,012. . .0,024 mm. 
Plăcuțele de oțel au în plus rolul de a mări rigiditatea mantalei și umerilor 
acesteia; de aceea, asemenea pistoane, denumite autotermice se pot utiliza și pe 
motoarele solicitate mai intens (unele MAS-uri de autobuze și autocamioane). 
Experienţa a arătat că sub acțiunea unei forțe de 225 daN aplicată pe capul 
pistonului s-a înregistrat o deformaţie a mantalei de 13 u m, la pistonul auto- 
termic și 89 um la pistonul fără plăcuțe. Pistoanele cu plăcuțe de oţel fără 
tăietură transversală au o mare rigiditate și o temperatură a RPS-ului mai 
mică; de aceea se pot utiliza la motoarele răcite cu aer. S-au obținut rezultate 
satisfăcătoare înlocuind plăcuțele de metal cu unul sau două inele I de oţel, 
încorporate în material la turnare, la partea superioară și eventual la partea 
inferioară a mantalei (fig. 12.33). Soluţia se asociază cu o manta rece. 
Artificiile constructive folosite la pistoanele MAS-ului nu se utilizează la 
pistoanele pentru MAC deoarece au o rigiditate insuficientă și conduc la o 
încălzire- intensă a RPS. De aceea, la MAC nu se utilizează mantaua tăiată, 
nici longitudinal, nici transversal. Se utilizează însă soluția de manta elip- 
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Fig. 12.33. Limitarea dilatării mantalei 
prin inele de oțel. 


Fig. 12.34. Influenţa poziției umerilor “asupra basculării pistonului. 


tică. Aceleași deziderate se exprimă și pentru pistoanele motoarelor în doi timpi. 
Din această cauză bătaia pistonului este mai accentuată la aceste motoare. 

Umerii mantalei. Pentru a se obține o rigiditate corespunzătoare a pisto- 
nului, umerii mantalei se așază la o distanță minimă de cap. Din această 
cauză centrul de oscilația 0, se situează deasupra mijlocului mantalei Om 
(fig. 12.34). Poziţia axei de oscilație are în acest caz o importanță deosebită 
pentru funcționarea liniștită a pistonului. Forța de frecare F, = pN (u — 
coeficientul de frecare) produce un moment de basculare u N -D/2 în apropiere 
de pmi. Momentul total de răsturnare este M, = F,R + N' a, pozitiv cînd 
pistonul urcă și negativ cînd pistonul coboară. Pentru valori mai mari ale lui 
a, momentul își schimbă semnul. Pentru a se atenua efectul de basculare 
în acest caz, la, motoarele moderne se dezaxează umerii mantalei cu distanța 
e(e = 0,014...0,025 D), în sensul forței normale, dezvoltate în cursa de 
destindere, iar momentul de răsturnare nu își schimbă semnul în jurul pmi, dar 
are valori mai mari. La motoarele cu biele scurte, dezaxarea este cu atît mai 
eficientă cu cît oblicitatea bielei B este mai mare, întrucât crește reacţiunea 
normală. Dacă dezaxarea se alege rațional se obține o distribuție mai uniformă 
a solicitărilor laterale, reducerea bătăii și mărirea durabilității pistonului. 

Locașurile bolțului trebuie să aibă o rigiditate mare, altfel se produce 
deformarea lor, a capului și a canalelor pentru segmenți. Rigiditatea se obține 
prin intermediul nervurilor care transmit direct forța de la capul pistonului 
la umerii mantalei și micșorează deformarea (fig. 12.35, a). Nervurile de legă- 
tură au forme diferite (b) și sînt groase și late. La pistoanele matrițate ner- 
vurile se exclud ; în acest caz partea interioară a capului pistonului este racor- 
dată larg la RPS pe toată periferia. Concentrarea de tensiuni care apare în 


Fig. 12.35. Soluţii pentru rigidizarea locașurilor bolţului (a, b) şi 
pentru protejarea, lor împotriva uzării. 
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zona A. (v: fig. 12.2, b) se atenuează prin teșirea şi rotunjirea marginii, soluție 
care se „utilizează cu prudenţă deoarece reduce suprafața de reazem a bol- 
tului. Cînd condiţiile de lucru ale bolțului sînt mai grele, pentru a micșora 
uzura, se introduce în locaș o bucşă de Bz sau OL (c), se mărește diametrul 
bolțului și se acordă atenție ungerii locașului. 


12.1.3. MATERIALE PENTRU PISTOANE 


Materialul utilizat la fabricaţia pistonului trebuie să îndeplinească mai 
multe cerințe; unele se referă la funcționarea normală, altele la durabilitate, 
iar al treilea grup, la fabricaţie (tab. 12.4, æ). 

Pistoanele pentru motoarele de autovehicule se execută din aliaje de alu- 
miniu sau fier, cu propiietăţi opuse (tab. 12.4, b). Pe baza proprietăţilor 2 și 3 se 
poate realiza un piston din aliaj de Al cu pereţi groși care evacuează mai ușor 
căldura și reduce temperatura maximă a capului și a primului canal de segment 


> r Tabela 12.4 
Proprietățile materialelor pentru pistoane r 
a) Dependența proprietăților materialului de piston de cerințele functionale şi de fabricaţie 
PE, E PATE E 0 i O gr a e i ia at ti e a ae td i eul te 


Natura cerinţelor A Proprietățile 


Cerințe funcționale și de durabilitate | 1) rezistență mecanică ridicată la temperaturi înalte 
„. Şi sarcini variabile ; io aiy 
2) densitate redusă; .. 
3) conductibilitate ridicátă ; 
4) dilatare liniară redusă; i 
5) calități superioare antifricțiuine la temperaturi 
mari. și în condiții grele de ungere; 
6) rezistență înaltă la uzură abrazivă, adezivă, 
corosivă, de oboseală ; d 
7) durata mare de servici; 130...200 000 km 
pârcurși pentru motoare de turism ;, 300... 
-+350 000 km parcurși pentru autovehicule ` in- 
dustriale ;'400...500 000 km parcurşi pentru 
motoar6 diesel de autocamioane și autobuze 
i sa perspectiva, de 750 000 km parcurşi în anii 
A 502 854 ! 
Cerinţele fabricației 1) preţ redus; 
jpg 2) uşurinţă la turnare sau matrițare ; 
:] 3) uşurinţă la prelucrare prin așchiere. 


b) Comparaţie între proprietăţile aliajelor de piston 
dna ji 


i Natura aliajului 
Proprietățile = 

f i Aliaj de Aluminiu | | Fontă şi oțel 
1 | Rezistența mecanică ; : mică mare (de trei ori) 
2 | Densitatea S à mică mare (de trei ori) 
3 | Coeficientul de conductibilitate mare mic (de trei ori) 
4 | Coeficientul de dilatare îs mare mic (de două ori) 
5 | Proprietăţi antifricțiune superioare inferioare 
6 | Rezistenţa la uzare X mică mare 
7'| Precizia de turnare mare mică 
8 |: Prelucrarea prin aşchiere uşoară; grea 
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(tab. 12.5). (În ‘schimb, pistonul din fontă sau oţel are pereți mai subțiri (s-a 
realizat ün piston Lincoln. din oțel cu grosimea mantalei de 0,6...0.8 mm'ș 
grosimea, capului de 2 mm) și masa chiar mai mică(tab. 12.6). 


roza b L sr Tabela 12.5, 


Inîluenţa materialului asupra temperaturii pistonului 


Temperatura [°C] | 
Centrul capuilui | à Primul canal de segment 


| 


Materialul 


Li 
l 
Fontă sau oțel | 425 ra a cui 
Aliaj de Al | „250 ” il diete pl 
SER KEF D -C SiTabela 12.6 
Influența materialului asúprà masei pistonului. - jo, otur 
Y rae aI AE, Masa, în daN i 
Diametrul 3 — : 
elinin Aliaj Al.1 Aliaj Al.2 Oțel ` Fontă A Fontă B 
78 mm (MAS) 0,382 0,424 0,326 — — 
85 mm (MAS) 0,446 — | = 0,632 0,835 
140 tam (MAG) . 1 3p4âi e hit «Sef PD — = 


ALI. — Aliaj Al -+ Si; Al.2 — Aliaj Al + Cu; Fontă A — fontă de cilindru; Fontă 
B — fontă specială, 


Pistoanele din aliajele de aluminiu se fabrică prin turnare în cochilie sau prin matrițare. 
Pistoanele din fontă se fabrică prin turnare în nisip, procedeu utilizat și la turnarea individuală 
a pistoanelor din aliaj de aluminiu, de dimensiuni mari. Se studiază fabricarea, pistoanelor din. 
aliaje de aluminiu prin sinterizare. Turnarea pistonului în cochilie este mai ieftină şi se pretează 
Ja producția de 'serie mare sau de masă. Matriţarea este un procedeu mai scump dar îmbunătă- 
jeștă calităţile mecanice ale aliajului (fig. 12.36). 


în' construcția de pistoane së utilizează două grupe principale de aliaje 
de aluminiu: aliajele pe.bază, de siliciu, numite silumin, Și aliajele pe bază de 
cupru, numite duralumimiu. Aliajul silumin este de trei feluri: hipoeutectic 
Via 7 : (cw Si:mai puțin de 11,7%); eutectic (cu Si 

js e a S0 wfntre 11,7. ..13,5%); hipereutectic (cu Si între 
daljem? i s E PETERS 
' 13,5.. .25%), Creşterea conținuțului de Si, pînă. 
Ja 12% îmbunătățește caracteristicile mecanice 


sava lt) e A Cage OS lehe oC 
j f wesi proprietățile anticorosive ale aliajului; siliciul 
i +: (a = 71026) antrenează, o reducere sensibilă a: 
i coeficientului de. dilatare, a. aliajului (tab. 12.7). 
N Aliajele hipereutectice au un coeficient de dilatare 
foarte redus, calități înalte de antifricțiune, duri- 

2000; „tate ridicată la temperaturi mari, densitate mai 

| mică și măreşte refractaritatea materialului. Se 

i) utilizează pentru pistoane rigide, cu o încărcare: 


i „___ termică mare, în ultimii ani îndeosebi la motoarele: 
g, 20 3017)  supraalimentate. Aliajele hipereutectice mai conțin. 
Fig. 12.36. Dependenţa rezis- -cantități reduse de Cu (1%), Ni (1%), magneziu, 
tenței la rupere a aliajelor mangan, fier, care sporesc rezistența la rupere, duri- 


de aluminiu pentru pistoane, = E 5 A 
de eee tatea, rezistența la coroziune și refractaritatea 


as 


ie 


m PRE 


SPRE 


Tabela 12.7 


YaZiuenţa aliajului de aluminiu asupra unor caraeteristici fizice ale materialului 


j pE 7 

| nis Coeficientul de dilatare | Coeficientul conducti- Densitatea 

| Felul aliajului a la 20...30°C [/K] pa a Ck Îng/dm*] 

| z = 

| Aliaj eutectic cu siliciu (12%) 21,0. 1076 565 2,7 

| Aliaj hipereutectic cu siliciu - 

| (22%) 17,5. 1076 486 . 2,65 

| Aliaj Y 1 24,5. 10—° A G = 2,8 | 
kJ W 1 kcal 


mh K 3,6 mK 4,185 mbK 

STE = 
aliajului. Conţinutul ridicat de Si antrenează o uzare mai rapidă a sculei aş- 
chietoare (se formează silicură de aluminiu foarte dură) și reducerea coeficien- 
tului de conductibilitate (fluxul de căldură este laminat de cristalele de Si), 
ceea, ce impune confecționarea pistonului cu pereți groși, soluție convenabilă pen- 
tru MAC. Aceste dezavantaje se elimină dacă se micșorează conținutul de Si, de 
aceea, aliajsle eutectice au căpătat o răspîndire mai mare pentru MAS. Rezis- 
tenţa la rupere a aliajelor silumin este în general 20. ..30 daN/mm?. Aliajele de 
aluminiu pe bază de cupru (de exemplu, aliajul Y) au un conținut de Cu de $... 
- . . 12%. Cuprul este principalul element de durificare a aliajului și mărește tot- 
odată conductibilitatea lui (tab. 12.7). Aliajul Y pentru pistoane mai conține: 
magneziu (2%) care mărește rezistența la rupere, duritatea, rezistența. la. 
temperaturi mari și protejează materialul față de atacul agenţilor corozivi; 
nichel: (1,5...2,3%) care ridică rezistența, mecanică la temperaturi înalte. 
S-au elaborat aliaje-Al-Cu-Mg sau Al-Zn-Cu-Meg pentră pistoane cu o rezistență. 
lå rupere 50...60 daN/mm 2. Duraluminiul mai conţine o serie de elemente 
secundare de aliere — Ti, Cr, Mo etc., care îmbunătățesc proprietățile mețanice 
sau de turnare. Pistoanele din aliajele de; aluminiu se supun, tratamentelor 
termice (călire, îmbătrânire sau ambele), care Iè ridică duritatea, rezistența 
mecanică, sta k i 

S = ' 

M S-ãu elaborat mai multe criterii de apreciere a. materialului de piston. Unul“dintre ele îl 
constituie factorul de solicitare termică, Fay (V. rel. 12,7), care include proprietățile implicate în 
fenomenul de formare a tensiunilor de origine termică. La temperatura mediului ambiant Fps 
variază între 43. ..75:10 3 kJ/h, m pentru silumin cu Si în limitele 12...26% (valoarea minimă 
pentru aliajul eutectic). La 300°C, F, variază numai în limitele 18...25 +103 ‘kJ/h, m. Variația, 
unor proprietăți ale aliajului silumin cu temperatura se arată în tabela (12.8). 

În prezent pistoanele de fontă se utilizează rar în construcția motoarelor de automobile și 
tractoare. La motoarele supraalimentate, cu presiune medie relativ mare (p, > 12... 13 daN/crn?) 
se trece la folosirea pistoanelor din două aliaje (fig. 12.37, a): capul se confecționează din 
fontă sau oțel pentru a rezista, la cald; mantaua, se confecționează din aliaj de aluminiu care are 
greutatea, specifică, redusă și proprietăți înalte de antifricțiune. Soluția, se folosește mai ales 
cînd se aplică răcirea forțată. La MAC, soluțiile constructive se combină în mai multe variante, 
în raport cu turația, (b). 

În România materialele pentru pistoane de aluminiu sînt standardizate, 
STAS 201/2—71. Pentru aliajele eutectic, respectiv hipereutectic și Y se 
indică mărcile; ATCSil2CuMgNi; 18CuMgNi; : ATCCu4Ni2Mg2. Aliajele de 
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Tabela 12.8 


Proprietăţile unor aliaje de aluminiu pentru pistoane 


sa 


Tip de material 


135 
136 


137 


144 


152 


15,5 
13,5 


10,5 


6,5 
15,5 
13,5 


9,5 


144 
145 


146 


153 


160 


19,0 


19,0 


12,5 


153 
16,0 
15,0 


8,0 


3,5 


157 
160 


161 


159 


172 


23,5 


21,0 


12,0 


7,0 
15,0 


23,0 


7,5 


3,0 


20° 


100° 


200° 


300° 


400° 


20° 


150° 


250° 


350° 
20° 
150° 


250° 


350° 


Caracteristici: 


Coeficientul 2, 


în W/mK, da tC 


fi 


Rezistența . la, tracțiune, în 


“daN/mm?, la tO 


Limita, de curgere op, în 


daN/mm?, la tC 


Tip de material 


a. 
a, 
S1 


<0,1 


20,1 


9000 


8750; 
8 300 


<0, 


18 150 


7 950! 
7 650 


7750 
7 400 


Caracteristici 


Si 


Cu: 


Ni 


Zn 


Cr 


100° 
200°. 


300° 


400° 
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Compoziţia, în % x 


în daN/ihm? la t, °C - 


Modulul 


21 daN/jmm?; 


` Aliaj AlÇu (Gu = 9.. , 11%) la 20°C: E = 6800 daN/mm?; A = 171 W/mK; or 


00 2000 3000 


a [rot/min] 


ó 


Fig. 12.37. Piston confecționat din două ‘aliaje — fontă, şi aluminiu (a); 
dependența procedeului de confectionare a pistonului de gradul de încărcare 
: termică și mecanică: ` 


1 şi 2 — piston turnat din aluminiu, respectiv, răcit cu ulei; 3 — piston matriţat răcit cu jeturi 

de ulei ; 4 și 5 — piston răcit cu ulei prin canăle interioare, matriţat, respectiv, turnat; 6 şi 7 — 

„piston confecţionat din două piese, cu manta din aluminiu, matrițată, respectiv, turnată; 8 — pis- 
ton din fontă. 


piston se comportă diferit la uzură (tab. 12.9); Absența uleiului dintre piston 
şi cilindru în perioadele grele de funcționare a motorului: (la rodaj, la pornirea 
motorului rece) intensifică uzarea pistonului. O sporire a durabilității se obține 
prin acoperirea pistonului, îndeosebi a mantalei, cu straturi protectoare, care 
au calitatea de a mări aderenţa uleiului la metal, de a îmbunătăți calităţile de 
antifricțiune ale suprafeței, de a fi rezistente la atacuri chimice. 


Tabela 12.9 
Influența materialului asupra uzurii pistonului 


Materialul pistonului i Uzura relativă (%) 


Bohnalit : 9... 10% Cu,.0,3% Si, 0,1...0,5% Mg, Fe 1%, 


rest Al 100 
Fontă perlitică, eventual aliată ; 45 
Aliaj Al-Si hipereutectie ; | 60 
Aliaj Al-Si eutectic (Low-Ex) 80 
Aliaj ¥ A 84 
Electron ZS-32 (aliaj Mg-Zn-Si) 145 


i apti: la det £ 
Cositorirea şi plumbuirea pistonului. Se: acoperă pistonul cù un, strat de; staniu (5... 
30 um) care micșorează perioada de rodaj datorită plasticității lui și previne apariția de rizuri 
la pornirea motorului rece, datorită, calităților bune de alunecare. La; plumbuire stratul protector 
ușurează, alunecarea și protejează pistonul la atacuri chimice. 


Grafitarea pistoanelor, Se acoperă pistonul cu un strat bogat în grafit care previne griparea 
pistonului, deoarece stratul protector reține uleiul. El reține de: aserienea împuritățile dure din 
ulei și netezește neregularitățile de prelucrate. A i A Aai 

~ Eloxarea pistonului. Se acoperă pistonul cu un strat de oxizi de aluminiu (oxidare electro- 
litică), de 10...30 um; stratul dur și poros reține uleiul și măreşte rezistența la uzură, i 
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12.1.4. CALCULUL PISTONULUI 


Pistonul se schițează inițial în raport cu 
soluțiile constructive alese. Dimensiunile prin- 
cipale se precizează pe baza datelor statistice 
(fig. 12.38 şi tab. 12. 10). Proiectantul stabilește 
înălțimea RPS numai după ce a decis asupra 
numărului şi înălțimii segmenților. Lungimea 
pistonului și diametrul“ umerilor mantalei se 
stabilesc în corelație cu dimensiunile bolțului. 
Capul pistonului, RPS-ul și mantaua se supun 
unui calcul de verificare. Profilul longitudinal și 
radial se trasează în:raport cu dilatările admise. 

Capul pistonului. Grosimea capului se ve- 
rifică în ipotezele că acesta este o placă circu- 
dară încastrată pe contur, de grosime constantă, 
de diametru egal cu diametrul interior al capului 
și încărcată cu © sarcină uniform distribuită, 

x dată. de „presiunea maximă a gazelor din ci- 
“lindru, Întrucât cea mai mare parte: a efor- 
tului unitar se realizează la margine, rezultă 
„că efortul unitar Sye este precizat de relația (1) 

din, tabela 12; ti; valori: stelate ` sînt admisibile în cazul capului de, piston 
nervurat, “Eforturile termice la extremitatea capului (rel. 5) se adaugă la 

cele mecapite, dar valoarea admisibilă, o, se amplifică. i 


Fig. 12.38. Dimensiunile caracte- 
ristice ale pistonului. 


` Tabara 42.10 


Dimensiunile caracteristice ale pistonalui motoarelor în patru timpi 


he — grosimea flancului 
primului segment, în mm| 1,5...2,5 


d — grosimea capului (0,08. ..0, 10)D i o o 


i AS MAC | 

tsi siunca (fig. 12. 5. CR a: 7 | 

| ial se e ză (Des: ea a ao ana | D= 180...355 mm | 
| 

| Lp — lungimea, pistonului” (9,8 LEDDE T ne | 

Lm lungimea mantalei (0,5...0,8) D (0,8...1,2)D i 

He — înălțimea de compresie | (0,5...0,7)D (05153 iu 10)D | 
h înălțimea de- protecție z 

a segmentului de foc (0,06...0,12)D_ (0,15. --0, 22)D | 

he — grosimea, flancului (0,035. . :0,045)D 055)p | 


D* — alezajul. 


Boreae port-segment. Secţiunea A — A din dreptul segmentului de 
ungere este redusă din cauza orificiilor pentru evacuarea uleiului raclat de 
segment. Ease verifică la solicitarea. de compresiune cu relația (2), unde A, 
este aria secțiunii “reduse. 


Mantaua pistonului. Se verifică mantaua astfel încât presiunea specifică 


(Pms), să nu depășească o anumită valoare, determinată convențional, pentru 
a preveni întreruperea peliculei de ulei. Relaţia de verificare (3) se stabilește 
în ipoteza că forța normală Na» acționează pe suprafața proiectată, a manta- 
lei pe un plan normal pe axa bolțului, Aa reprezintă aria suprafeței proiectate 
a porțiunii evazate. Forța N mas se citește din diagramă (fig. 10.14, c) sau se 
calculează. cu relația aproximativă N naz = (0,08. ..0,12) -Praz(r D I Se 
recomandă o grosime a mantalei cuprinsă ân limitele (0,03... .0,04)D. 
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Tabela 12.17 
Relaţiile de ealeul pentru verificarea pistonului şi valorile admisibile ale mărimilor caracteristice 


| Valoarea acmisibilă j 


Mărimea caracteristică Relaţia de calcul - [daN/emt i) 
j= 
Efortul unitar radial la i PETEN Ki AE, 0 a ORS 
extremitatea capului öre =0,75(Pmaz— 1) E 3) (1) Suni a; „600% 
pistonului n i 400...450.% 
Fontă: (900%. 1.2 000* 
"Efortul unitar în secțiunea zD? Aluminiu: 200...400 
Aa SA = Pmaz (2) | Fontă : 600. . . 800 
4.4 ae 
Presiunea specifică pe manta | Pm = TA (3)4- i git Galana pi 
PET Acv : i tractoare) i 
zi K 4,0...1,0 (motoare: de- 
gr > turism) 


<10 (motoare supraalimenita- 
te cu pistoane matrițate | 
DA ` din aluminiu | 


Diametrul pistonului la 


"montaj 4 Da Pittelo] -A a 


4 Pa e 
1 aplito — to) 2 : Ha 


Efortul unitar termic la ex- 


tremitatea capului pisto-:| or == 'a EgAtee (5) | Pentru a, vezi-pag. 401... 
> nului j sp Ă SE 


* Valori pentru modulul de elasticitate E, în daN cm, tru aliaje, de aluminiu : 
(0,8...0,9); 198 la 0“C și (0,6.. 108 1 2 Sua “E eta 
Sa Soia și ( 1) a 400°C; pentru fontă; (L A ;6)- 10%; pentru 


Jocurile: diametrale ale. pistonului. Jocul la, cald A” variază, în lungul 
pistonului; e] este mai'mare la cap, pentru a. preveni griparea, și mai, mic, la 
manta, pentru ra preveni bătaia. Dacă diametrul cilindrului la cald .. 
D [1-Ha,(ti—t)], iar diametrul pistonului.. la; cald. este: Dail alo = FA 
jocul la cald va fi evident diferența lor. Alegînd-jocul la cald rezyltă diametrul 
pistonului la montaj, relația (4), deci jocul Ja-mọontaj = D—D;. În tabela 
(12.12) se indică jocurile la cald și la montaj, în funcție de alezajul cilindrului D, 


Tabela 12.12 


docurile pistonului In montaj și în funcţionare 


k Tipul motorului 
„Felul jocu)ri pr ăi 
| MASE MACK 

Jocuri la rece (de montaj) | i a Lp i ; 

E [mm] e 2 (3555. 04,0) 1078D (4,5...5,5) 1073D 

— Ami [m] nud (Qa6: i0, 8)-1073D.:; (1,3... 15): 0RD 
Jocuri la cald F : 

— At imm] l 2,0...3,0): 102p (3.0 

— As mm] : „| (0,2...0,4): 10-2D (0 

* Valori mai ridicate la motoarele rătite cu. aer. asi Diîn mm. 


i MAE 
> 400 7 mts 


° Coinèră d ip 
Upra = 10E S 5 
Kaa 
Răzirecu 
Eai 
00 200 30T 


: i I AD K 


Fig. 12.40. Variante de profil longitudinal 


Fig. 12.39. Distribuția temperaturii pe 
al pistonului. 


suprafața pistonului. 


la capul pistonului (A, și A4} și la partea inferioară a mantalei (A; Și Ami). 
Coeficientul de dilatare a aliajului de aluminiu este precizat în tabela 12.7; 
pentru pistonul de.fontă « = 10,7 -1078 1/grd. Temperatura pistonului se alege 
în limitele arătate în figura 12.39. Temperatura cilindrului variază între 
100... . 120°C în cazul răcirii cu apă și 200...270*C în cazul răcirii cu aer. Jocul 
la montaj pentru motorul SAVIEM 797—05 este 0,11...0,13 mm; pentru 
motorul MAN-D2156 este 0,12...0,16 mm. 

Profilul longitudinal al pistonului. Există mai multe variante de trasare 
a profilului longitudinal al pistonului (fig. 12.40). Varianta I se aplică la pis- 
toanele cu manta rece și cu plăcuțe de oțel; diametrul mantalei este constant, 
iar capul pistonului este tronconic. În varianta a Il-a, capul și mantaua au 
profiluri tronconice; pistonul se montează cu joc redus, dar se prelucrează 
greu (cu mașini de copiere). Varianta a III-a reprezintă o soluție simplificată 
a variantei precedente: pistonul este confecționat cilindric, în trepte, ceea ce 
permite prelucrarea pe mașini simple de-strunjire. Variantele a IV-a — parțial 
cilindrică, parțial tronconică în trepte — și a V-a — troncopică, în. patru 
trepte — complică prelucrarea dar permit montarea pistonului cu. joc redus. 

Profilul transversal al pistonului. Pistonul se construiește eliptic în drep- 
tul umerilor pistonului. Ovalizarea maximă se ia A = 0,1... 1,0mm; valorile 
reduse (A, = 0,1...0,25 mm) s6 referă la alezaje sub 100'mm. În cazul pistoa- 
nelor rigide, cînd se prevede ovalizarea pistonului pe toată lungimea, se alege 
ovalizarea maximă în dreptul umerilor (A, = 0,4...0,8 mm), iar cea minimă 
la marginea inferioară a mantalei (A, = 0,05...0,10 mm). Un profil complex 
al pistonului, tronconic şi eliptic, este arătat în figura 12.41. : 


12.1.5. PRECIZIA FABRICAȚIEI 


Adoptarea, unor jocuri mici de montaj impune limitarea toleranțelor de 
fabricaţie la clase mici de precizie, iar micșorarea frecării și mărirea rezistenței 
la uzură impune limitarea rugozității la clase superioare de calitate. Cu cît 
precizia. și calitatea sînt mai înalte, cu atît costul fabricaţiei este mai mare. 
De aceea, proiectantul, la indicarea. toleranțelor de fabricație și rugozității 
suprafețelor trebuie să conlucreze cu tehnologul pentru a obține valori raționale 
care să asigure un echilibru avantajos între prețul fabricaţiei și durabilitatea 
mașinii. y : 

Toleranţele raționale pentru diametrul pistonului trebuie să fie inferioare 
jocului de montaj; se recomandă 5... 10 um pentru motoarele rapide de turism. 
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7, Abaterea de la perpendleularilale a axei găurii pentru axul pistonului 


„Şi axei suprafefei exterioare cel mult QOIS mm pe lungimea de 08 mm. ~ 


2. Axa găuriler pentru axul pistonului trebuie să se întretaie cu axa ver- 
ficală a pistonului. Se admile deplasarea axelor pind la 025mm. 

3. Dvalitatea şi conicilatea găurilor pentru axul pistonului să fie în dimi- 
tele 0008 mm. 

4. Bàlaia maximă g ao de sus a pistonului faţă de axa suprafeței 
exterioare a pistonului 0,08 mm pe punctele extreme. 

5. Băfaia maximă a sy laud frontal ale sanțurilor pentru segmenti 
fafå de axa suprafefei exterioare a p tonului 005 mm. 


6. Bâlaia maximă a suprafețelor dlinerice Til față de axa suprafeței | 


exterioare a pistonului 0.1 mm. X 

7. Pistoanele se cosiforesc chimic. Grosimea stratuluj de acoperire 0003 - 
-0005mm .Suprafefele cositorite trebuie să fie uniforme, de o nuanță 
deschisă şi să nu prezinte aspecle poroase. Stratul de cositor nu trebuie 
să se desarindă de pe metalul de bază. 


Pistonu? trebuie să aibă formă ovală pe lungimea „L“: 

Dimensiunile ovalitălii arătate se referă la partea de jos a pistonului. 
Către partea de sus diametrele se micșorează. 

Conicitalea se admite pină la 006 mm pe lungimea L 
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trei 
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Fig. 12.42, b. Desenul de 
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Fig. 12.41. Profil de piston pentru un motor ide turish (cifrele indică jocul diametral 

“în lungul și în două planuri ale pistonului față '!de cilindru — linia verticală din 

A dreapta). ; i Ai 
Deoarece asemenea tolerante se obțin cu greutate, la un cost. ridicat, se admite 
în fabricație mărirea lor pînă la 20.4.. 40. um dar se indicăo operație tehnologică 
suplimentară, de sortare a pistoanelor pe: clase de precizie. Astfel, se prevăd 
toleranțe de fabricaţie de 0,03 imm și.se- sortează' pistoanele în trei clase 
(tab. 12.13), abaterile dintr-o clasă inedepăşind 0,01 mm. Procedînd astfel 
și pentru cilindru se înțelege că piesele conjugate pot fi numai din aceeași 
clasă, de sortare. i 


SU: a it si Tabela 12.13 
` Yoleranţele de fabricaţie pentru sortarea pistonului şi cilindrului unui motor de turism: 


Gupa a Diametrul mantalei * a 
do Alezajul cilindrului 7 E r 

sortare La distánța de 5’mm** * | La distanța de 40 mm** 
A 77,000: ..77,010 ni afet. 76,890 6,900 «116,925. ..76,935 
B 77,010. ..77,020 76,900... .76,910 76,935. ..76,945 
c 77,020. ..77,030 76,910. ..76,920 76,945. ..76,955 


* În planul normal pe axa umerilor. 
+* Distanța măsurată, față de marginea superioară a mantalei, 


Pornind de la datele experimentale se consideră rațională pentru manta o 
rugozitate de 0,8 um. În figura 12.38 se indică rugozitatea pentru suprafețele 
din diferite zone ale pistonului. Pentru a limita zgomotul, suprafața, de reazem 
în locaș are rugozitatea de 0,25...0,4 um. 

Unele soluţii constructive caracteristice pentru pistoane de MAS şi MAC, 
toleranțele de fabricaţie și rugozitatea sînt ilustrate în figurile (12.42, a) și 
(12.42, b), care reprezintă desenele de execuţie ale pistoanelor motoarelor 
SR-211 și D-103, fabricate în țara- noastră. 
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12.2. BOLȚUL (AXUL PISTONULUI) 


Bolţul sau axul pistonului este organul care stabilește legătura, dintre 
piston și bielă (organul-de articulație) și transmite forța de presiune de la piston 
la bielă. Bolţul este de forma unui cilindru cav. ` ; : = 


22.1. ANALIZA FUNCȚIONALĂ 


Pentru ca biela să poată oscilă față de axa cilindrului, bolțul se montează 
cu joc, fie în piston, fie în bielă, fie simultan în ambele organe. Cînd bolțul e 
fix în bielă el execută. o mișcare alternativă de rotație. Cînd bolțul se prevede 
cu joc atit în piston cît și în bielă (bolt flotant) el este antrenat în mișcarea 
alternativă de rotaţie de forțe de frecare variabile, iar după un număr de cicluri 
motoare, execută o rotație completă. - ; A i 

Bolţul dezvoltă forțe de inerțieitare încarcă organele mecanismului motor. 
De aici rezultă, o cerință principalămasa bolțului să fie cît mai redusă. Bolțul 
lucrează în condiţii grele de solicitare mecanică, fiind încărcat de forța de pre- 
siune a gazelor, și. de. forța de inerție, dezvoltată de piston. Într-o secțiune 
transversală, apar solicitări, de. încovoiere, care produc deformarea. bolțului 
după axa lui longitudinală (fig. 12.43, a). Solicitări de încovoiere apar și în 
secțiunea. longitudinală; ele deformează bolțul în planul transversal — defor- 
marea 'de:ovalizare! (b). Primele solicitări produc ruperea bolțului în plan trans- 
versal; solicitarea;devovalizare produce ruperea. bòlțului în plan longitudinal 
(0).--În. perioada. arderii. yiolente; : forțele; de „presiune înregistrează creșteri 
rapide care produc'solicitarea prin șoc. Caracterul variabil-al-sarcinii produce 
fenomenul'de oboseală â'polțului: Rezultă că bolțul trebuie să: posede o rezis- 
tență înaltă la solicitările; de! încavoiere variabile șizcu:șoc. -; sia. 


în timpul funcționării, bolțul este supus uzării. Întrucît mișcarea de rotaţie â bolțului are 
uncâracter alternativ, cu viteze periferice reduse — circa 1 m/s — nu se poate realiza, ungerea, 
în regim hidrodinamic. Pe de altă, parte alimentarea ou ulei se face cu dificultate și are în general 
un caracter discontinuu ; ca urmare se instalează un regim semifluid de ungere. 

Regimul termic al bolțului are un rol hotăritor asupra ungerii. Nivelul regimului termic 
al bolțului se limitează pe mai multe „căi. și, anume: prin reducerea presiunii specifice dintre 
þol} şi suprafețele de reazem, prin reducerea, valorilor-rugozității suprafeţelor, prin intensificarea, 
id îmbunătățirea calității lubrifiantului, prin mărirea, rigidității 


GRO 0:4} 


f nei S 
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Fig. 12.43. Deformațiile bolțulūi (a! şi b); ruperea, bolțului după un plan “ lungitudinal (c) ; 
zona de ruperea; piciortluiribielâi qg). si a pas 
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Experienta arată că deformarea de ova- 
lizare a bolțului produce nu numai ruperea 
lui dar și a piciorului bielei (fig. 12.43, d), iar 
deformarea de încovoiere produce ruperea 
locașurilor bolțului din piston în secțiunea. 
A—A (fig. 12.43, a). Din cauza deformării 
de încovoiere între suprafeţele de contact, 
apare ọ distribuţie neuniformă a presiunii 
pe lunginiea îmbinării (fig. 12.44). 


Solicitarea prin şoc în prezenţa jocurilor intensifică uzarea bolțului și zgomotul. După un 
interval de timp apar bătăi metalice caracteristice, care avertizează asupra jocului inadmisibil 
apărut în îmbipare (uzură exagerată) și impune intervenţia radicală. Un joc prea mic în timpul 
funcționării împiedică formarea peliculei de ulei; un joc prea mare amplifică șocul şi zgomotul. 


12.2.2. CONSTRUCȚIA BOLȚULUI 


Forma bolțului este impusă de considerente de masă, rigiditate și fabri- 
cație. Forma tubulară (fig. 12.45) asigură o masă redusă. „Bolţul. cu secţiune 
constantă (a) este o soluție tehnologică simplă. La motoarele cu turație ridicată, 
din cauza forţei de inerție se reduce la minimum grosimea pereților (2...5 mm) 
Şi se obține un bolt cu pereţi subțiri, la care rupetile longitudinale de ovalizare 
sînt cele mai frecvente. La MAC se utilizează bolțuri cu pereți groși (8. .. 13 mm); 
care se rup mai frecvent în plăn transversal. Pentrú a se mări rigiditatea bol- 
tului, acesta se confecționează sub forma unui solid de.egală. rezistenţă (b), dar 
soluția crecază dificultăți tehnologice. Întrucît “deformația maximă de înco- 
voiere apare în secțiunea centrală, iar cea 'de 'ovalizare se produce într-o zonă 
centrală, reprezentînd circa 20%, din lungimea bolțului, o rigiditate suplimen- 
tară se obține prin prelucrare cilindrică (preţ mai mic), în trepte (masă inter- 
edi) a suprafeței interioare ( c și d), ceea ce este avantajos și pentru for- 

ecare, > i í i i : s 

Îmbinarea cu joc sé realizează prin tiei metóde distincte dé montaj: 1) bolt 

fix în piston și liber în piciorul bieli; 2) bolt fix în piciorul pielei și liber în 
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Fig. 12.45. Forme con- 
structive de bolț. 
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Fig. 12.46. Procedee de montaj al bolțului în piciorul bielei. 
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Fig. 12.47, Dezaxarea bielei la-montajul 


“Fig. 12.48. Distribuţia uzurii radiale (a) și lon- 
flotant (a) și fix (b) al bolțului. 


gitudinale (b). 


piston; 3) bolţ flotant. Montajul prin prima metodă, deși elimină ungerea bol- 
tului în locașurile, din piston, fiind realizat prin-șuruburi care străpung bolțul 
Și, locaș, (fig. 12. 46, 4), produce o concentrare, mare de tensiuni la, marginile 
găurii, mărește masa, îmbinării și rebuturile; de aceea soluția nu se utilizează pe 
motoarele de autovehicule. Soluţia a doua (b) se realizează. fie prin secționarea 
parțială 'a rului bielei și, apoi prin strângerea. îmbinării cu un şurub, fie 
prin montaj c stringere (se încălzeşte piciorul, bielei la 240.. 280°C). Soluția 
s-a. răspîndit, prezent prin: avantajele pe care le are. 

"Ta același joc, în piciorul bielei,, dezaxarea, hielei se reduce la jumătate față 
de, montaja poltului. flotant, (fig. 3A 47), care cumulează: dezaxările bolțului 
în toate! locașurile lui. În fine, se reduce intensitatea. zgomotului í în funcţionare. 
Mon tajul flotant al boltului & fie. 12, 46,6 şi d) reprezintă de;asetnenea. o. solu- 
ție. răspindită. “Avantajul principal, al soluției îl constituie reducerea uzurii 
bolțului în locașurile din piston și repartizarea, ei uniformă pe periferia. bol- 
tului (fig, 12.48), deoarece micșorează , yitezele, zelative dintre suprafețe și 
dete completă a; bolali după un număr de cicluri, care mediază 
uzura pe: periferie. 


Cînd bolțul este flotant, apare posibilitatea deplasării lui axiale și se produc rizuri pe oglinda 
cilindrului care comprorhit etanșarea. Mișcarea axială a bolțului se limitează pe două căi. Metodă, 
ceă mai răspîndită, constă în fixarea, unor inele de siguranță în șanțurile practicate în locașurile 
din piston (fig. 12. 49, a). Inelele.de siguranță împiedică, trecerea frontală a uleiului pe suprafe- 
tele bolțulni din locaș, Acest dezavantaj este înlăturat prin, „intermediul:-unor capace (b) sferice 


Da H glod aB priwe 


Fig. 12.49. Soluţii pentru împiedicarea deplasării axiale a; bolțului. 
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$ Umărul: 
K pistonului 


la exterior, confecționate din material ușor și moale 
(aliaj de Al sau Mg), care nu limitează, deplasarea, axială,. Ape 
dar previne contactul dintre bolțul cu duritate mai - (al AE 
mare și cilindrul cu duritate mai mică. zeci 

„ Bolţul se unge pe mai multe căi: ceața de ulei DDE sl 
care se formează sub capul pistonului ajunge în spațiul Z a7 
dintre piciorul bielei și locașurile bolțului din piston (a) 
şi se întinde pe suprafețe prin interstițiul creat de jocuri 
(fig. 12.50); ungerea continuă apoi prin mișcarea, alter- 
nativă, de translație a bolțului în limitele jocului, care 
produce pomparea uleiului de la partea superioară la Fig. 12.51. Ungerea bolţului prin ca- 
partea inferioară a locașului (b). Pentru a intensifica - nale practicate în umerii pistonului. 
alimentarea cu ulei, în piciorul bielei: se practică un 
orificiu (v. fig. 12.46, c şi d). Cînd bolțul este puternic solicitat, ambele soluții se dovedesc a fi 
nesatisfăcătoare. În acest caz uleiul este adus. sub presiune de la capul bielei printr-un canal 
practicat în piciorul bielei sau printr-o condactă, exterioară. Cînd bolțul este fix în piciorul 
bielei, se practică orificii în locașurile din piston (fig. 12.51), alimentate de ceața de ulei (a) 
sau de uleiul raclat de segmenţi (b). 
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12.2.3. MATERIALE 


Bolţul se confecționează din bare laminate. Materialul pentru bolt trebuie 
să fie tenace pentru a rezista la solicitarea prin șoc. Un material tenace are 
însă o deformare mare — ceea ce nu corespunde cerinței de rigiditate — și o 
rezistență mică-la; rupere — ceea ce nu corespunde! solicitărilor de încovoiere 
și oboseală. Se obțin soluții de compromis dacă se asigură o duritate ridicată 
(55...65 HRC) stratului superficial, pentru ca imaterialul-să reziste la uzură 
și oboseală, și o tenacitate ridicată miezului (35...44 HRC). Materialele care 
satisfac cel mai bine aceste condiţii sînt oţelurile carbon ide calitate 
(STAS 880—66) și oțelurile aliate (STAS 791— —66) (elemente. de aliere Cr, Ni, 
Mn, Mo), cu conţinut redus de carbon(0,12.. 0,35%). Prin tratament termo- 
chimic de cementare se aduce duritatea suprafeței la nivelul dorit. Tratamentul 
de cementare este o operaţie scumpă și se înlocuiește cu călirea superficială 
prin CIF, pe o adâncime de 1,0...1,5 mm. Pentru bolțurile cu solicitare 
intermediară se utilizează oţel (mărcile: OLC15, OLC 20, OLC 45, OLC 60, 
15C08/15Cr3) care prin cementare (adîncimea, stratului „de. 0,5...1,5 mm) 
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atinge duritatea de 58...62 HRC. Cînd se utilizează oțeluri aliate (mărcile: 
18MC10/16 MnCr5, 15CN15/15CrNî6, 21MoMC12), după cementare, duritatea 
stratului superficial ajunge la 58...64 HRC cu rezistența la rupere de 100... 
120 daN/cm ?. Experiența arată că prin cementarea bolțului pe ambele supra- 
fețe rezistenţa la oboseală crește cu 15... .20%,, iar prin. nitrurare pe ambele 
suprafeţe: Gu 35, e 459 Soluţiile sînt posibile numai cînd grosimea miezului 
tenace nu scade sub valoarea admisibilă, care se stabilește astfel încît secțiunea 
transversală a miezului să fie 70. . 75% din secțiunea totală. 


12.2.4. CALCULUL BOLȚULUI 


În general, bolțul se dimensionează pe baza datelor constructive (tab. 
12.14). La alegerea dimensiunilor trebuie să se aibă în vedere trei criterii: masă 
redusă, presiuni specifice mici, rigiditate sporită. Calculele au ca scop verifi- 
carea, rezistenței la uzură, a solicitărilor mecanice şi a detormaţiilor, precum și 
precizarea jocurilor de montaj. 

4 Sa | Tabela 12.14 
aE Date construetive pentru dimensionarea boltului 


Dimensiunea caracteristică MAS 9 MAC 


Lungimea [,'în mni a 
— bolț flotant ` i (0,8...0,87)D* (0,8...0,87)D 
— bolț fix (0,88...0,93)D (0,88....0,93)D 
Lungimea, lp, în mm : ei e ; 


„— bolp flotant (0,30...0,40)D (0,32...0,42)D 

— bolț fix. „(0,26...0,30)D 0,32)D 

Diametrul dep, în mm: _17(0,24...0,28)D 0,38)D 
= divldeb a a 0,64...0,72 0,52...0,58 


* D-alezajul. 


Criteriul principâl al rezistenţei la uzură îl constituie încărcarea specifică a bolțuluie 
Schema pentru calculul presiunii pe bolț este arătată în figura 12.52, a. Forța care încarcă 


bolțul se precizează convențional. Se consideră că forța maximă de presiune — Fmag— este 


sii 


Big. 12.52. Dimensiunile caracteristice ale bolțului și scheme de încărcare, 
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redusă de forță de inerție a masei pistonului (v. rel. F, 
10.28). Relaţiile (1). şi-(17) de- calcul al presiunilor și 
valorile admisibile sînt arătate în tabela, 12.15; F' S omar 
se calculează. cu masa ' pistonului și a segmenților; 
Fåápmaz Se calculează cu masă, “grupului ‘piston ; 
FE pmaz = 07 Fapmaz- Se impune pp < pp, deoarece 
temperatura din locașurile pistonului este mai mare .-— ot 
(ulei mai fluid) iar în piciorul bielei se introduce o 
bucșă cu proprietăți antifricțiune. Pentru aceleași ‘| max 
motive lungimea de-reazem a bolțului în picior lp = — 

= (0,435.1:0,475) 1 adică mai puțin de jumătate dinFi8- 12.53. Sienn SA soieitare varia- 
lungimea, totală (7) a bolțului, ceea ce mărește și uaa polri 

rigiditatea construcției. Rezultă da, din relația (2). 

Pentru verificarea, bolțului la încovoiere, forfecare și ovalizare se introduce în calcul forța, 
F=F mar -F$ “ pmar Pentru calculul la încovoiere, schema a (fig. 12.52) cu-forțe concentrate nu 
este satisfăcătoare pentru motoarele rapide.. Schema, b, în cäre bolțul ‘este considerat o grindă, 
simplu rezemată, încărcată, cu două forțe concentrate în locașurile din piston şi sarcina uniform 
distribuită în piciorul bielei — reflectă insuficient condițiile reale ; schema, (c) este "mai rațională, 
deoarece corespunde distribuției de uzură în lungul bolţului (v. fig. 12.48), dar se înlocuiește cu 
schema, d, mai simplă. Pentru schema, d, expresia momentului încovoietor în secțiunea mediană 
a bolțului este M = F(1 + 0,5 lp + 44)]12; cu ajutorul ei se determină efortul unitar maxim 
de încovoiere (relația 3, tabela 12.15, în care s-a notat cu a raportul diametrelor o = dap/dep)- 

Verificarea, la încovoiere pentru bolțul cu pereţi groși se efectuează și în condițiile solicitării 
variabile a bolțului. În acest scop se precizează ciclul de solicitare variabilă, care depinde de 
procedeul de montaj. La bolțul fix, ciclul de încărcare este asimetric (fig. 12.53) ; la bolțul flotant 


i 
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Tabela 12.15 
Relaţiile de calcul pentru verificarea boltului şi. valorile admisibile ale mărimilor caracteristice 
=s Ae Valoarea admisibilă, 


Mărimea caracteristică Relația de, calcul în daN/cm?, um, °C, sau 
- s fără dimensiuni !- -` 


Presiunea, în locaşurile din Em Firmas 


piston bp = EREI i (1) 250. ..540 
Presiunea, în piciorul FR -Ft 
bielei pe ee pmaz APmat a 


` ly de 


| Diametrul exterior al 
bolțului de 


Demn da p 


= >) (2) | v. tabela 12.14 
ab 2j Î p Po 


Efortul unitar maxim 6] a TEOS le + 4) pi 2500.. 5000 
= a a 
w = divldev ž (3) (oţel carbon) 
Coeficientul de siguranță la n E, 1 
oboseală pentru berfol issa | i Bz = (4) 
în bielă > R A 
Ey. , O23 Sa 
E o pa le 7 Donde 
aS Gi mair tH; Oi min „si (4) 
or = (4) 


Mărimea caracteristică 


Relaţia de calcul 


Tabela 12.15: (continuare) 


Valoarea admisibilă, 
în daN/em?, um, °C sau 
fără dimensiuni 


-Coeficientul de siguranță la 


zare, într-o secțiune oare- 
care (p), în fibra, exteri- 
oară (04)g și în fibra, in- 
terioară (oio 


Eforturile unitare de ova- 
lizare în secțiunile ca- 
racteristice 


(odg i 


1 
1— a 


W 


F 
lody- = T 0,19 


(06) aan i 


oboseală pentru bolțul| c =— 24 (5) 
flotant Br : 12292) 
—— Sb x 
ey 
z E i 1000-2200 ` 
Efortul unitar maxim la 0,85 EU 2 Pati 
forfecare pag beti e nai 3 RE a zu a a (6) pruanan 
dall — at) a 
fet (oțel carbon) 
Eforturile unitare de ovali- 
Fr 


l 6r +h l 


Br h) 


i} Fr] pura Sr = 
CO Ep n Ma a 
Ja = 0,5 cos ọ + 0,3185 sin 9 — 


— 0,3185 ọ cos e 
Sa = fa = 04406 
îl 1—a 
pe i ap te 


K = 1,5 — 15(¢ —1044)3 


2+ (+ 
Uz 
|z- 2a 
id 2 


aet (+ a) 


(7 


pi Li (8) 


a) 


(9) 


(=a)? 
p L6 
|x=- (10) 
HEET 
1400. . 3000 
F (+20) (1+0) l 
did 7 ZE aia 
1 K z 11 
e = ab (11) 
S F (14+20)(1-4+-a) 
lo) g= 90° = gjo n A 
0,636 F 
-= jr- Tän Ba (12) 
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Tabela 12.15 (continuare 


Valoarea admisibilă 
(în daN/cm?, ura,eC sau 


Relaţia de calcul 
fără dimensiuni) 


Mărimea caracteristică 


<(1/2)A 
sau 10...20 


s ESERE 13, 
ovalizare mat TE (13) 


Deformația maximă de 0,09 | 14+ jr 
l-a 


Jocul de montaj în loca- 1) bolp flotant 
şul bolțului din piston $ (+3) ... (—2) 


A A'-+deblzorlto — to) — ar(tp — t0)] (D < 100 mm) 
EERO (4... (24) 
+ aap — to) 4 | {D = 100...150 mm) | 
(14) | 2) bol fix în bielä 
(46)... (+8) 
Temperatura minimă a pis- =A Dk a i 
tonului la montarea bol- Imin = — to (15) | 80... 120° 


DEE Oa SE e, + 
tului flotant %Ai(dev + A) 


1,6)0_a; 
1,5 (bolț 


SSE pentru dezvoltarea, calculelor : 
7 — oi 
pai a, Gr = 60.. 


So 
călit cu suprafața lustruită) ; y = 1,5.. 
g se alege din figura 13.24, b. 


o = (0,40...0,55)or; o= (L4... 
-75 daN/mm? pentru OLC 45; B= l; y= 1,1... 


.2,5 (bolț cementat sau nitrurat cu suprafață lustruită) ;. 


ciclul de încărcare este mai dezavantajos. Întrucât bolțul, după mai multe cicluri, realizează. 
o rotație completă în locaș, fibra, medie suportă aceeași deformație maximă, în ambele sensuri, 
iar ciclul de încărcare este simetric. Eforturile unitare de încovoicre-— Gi ma Și Gimin — Se obțin 
din relaţia, (3), substituind forța F cu valorile maxime și minime precizate anterior*. Expresiile: 
coeficienţilor de siguranță pentru cele două cicluri sînt precizate de relaţiile (4) și (5); o_. este 
rezistența, la „oboseală prin ciclu simetric de încovoiere; og — rezistența la oboseală prim 
ciclul pulsator de încovoiere; B, — coeficientul efectiv de concentrare la solicitări variabile; 
s — factorul dimensional; y — coeficientul de calitate a suprafeţei; Ų = (2 6_1 — 60)/00- 
Valorile o_y, o Br £ y sînt arătate în tabela, 12.15. 

Efortul unitar la forfecare, în planul neutru rezultă din formula lui J u raw s ki, relația 
(6). Secțiunea cea mai solicitată este cea situată între locașurile bolțului din piston și piciorub 
bielei. 

Calculul la ovâlizare pentru bolțul cu pereți subțiri se dezvoltă în ipoteza că bolțul este o. 
grindă curbă în secțiunea, transversală, încărcată cu o sarcină distribuită sinusoidal p = posin q 
(fig. 12.54, a); solicitârda dé“ ovalizăre apare în secținnea longitudinală (b). Experiența, 
arată că repartiția sinusoidală nu este riguros exactă. Rezultatele se corectează, majorind forța: 
cu coeficientul K, determinat experiniental, care este întotdeauna, supraunitar. Eforturile unitare- 
de încovoiere într-o "secțiune oarecare ọ iau valori diferite în fibra interioară și în fibra exterioară, 
relațiile ay şi (8). Se observă (6), că eforturile unitare iau valori extreme în secțiunile longitudi- 
male, paralelă cu planul cilindrilor, respectiv, normală pe planul cilindrilor; în sec- 
țiunea ọ = 0, în fibra exterioară apar eforturi unitare de întindere (+) iar în fibra interioară 
apar eforturi unitare de compresiune (—). În secțiunea ọ = x]2 eforturile unitare în cele- 
două fibre schimbă de semn. Eforturile unitare extreme se determină din relațiile (7) și (8) cu: 
condiţiile e = 0° și 9 = 90 și se exprimă într-o formă convenabilă — relaţiile (9), (10), (11) și 
(12), Pentru simplificarea calculelor, funcțiunile f,, fa, Bs și B4, împreună cu coeficientul de corec= 


= Aici şi în continuare, se citează relațiile din tabela 12.15. 


_ Axa cilindrului 


Fig. 12.54. Legea de distribuție 

a forței (a), punctele de extremă 

solicitare (b) şi variațiä eforturilor 

unitare (c) în planul tranşver- 
sal al bolțului. 


He K s-au iprozintat gratio? în raport cu % (ig. "12, 2.59). Se observă că funcțiunea; Bia valorile 
„cele mai mari, astfel-încît se conchide, că veriticarea; la ovalizare trebe, Eat in Punctil 3, 
în care eforturile “initare Soe maxis $ 


n 


“ Detormmaţia maximă 'de ovalizăte său € Şterea na- 
e ximă a dia metrului $ daar. se limitează pelitril a prèv ni 
gripârea bolțului î în locașuri. Ea se ” produce intrun plan 
normal pe axa cilindrului și este precizată de fela a *(13): 
dmaz ni trebuie Să depăşească jocul diametral 
la cald'A”. Penttu a mări âtisă siguranță” contra Bripajului 
se recomandă ca m SA iar AŽ (04 00î.:.0; 005) k b, 


16 


Ti 


Fig: 12.55. Variația unor mărimi ` 


caracteristice cu raportul diame- catia În se, bolfului îi în timpul funcționării îs 150°C) 
trelor. à şi cu to~ temperatura, mediului, ambiant, , „atunci diame- 
484, 


trul bolțului în timpul funcționării la cald va fi da[l + «oyt — to)]. Dacă se notează cu A. 
jocul diametral la montaj, în piston, diametrul locașurilor la rece va fi (dẹ + A), iar la cald 
(dap + A) [1+ Zarltp—čo)]. Se pune condiția ca diferența dintre cele două, diametre la cald 
să fie egală cu jocul la cald A’ și rezultă mărimea jocului de montaj, relația (14). Se observă că, 
pentru pistonul din fontă (œp = 12:1075) jocul este întotdeauna pozitiv (A = 7...9 pm). 
În cazul pistoanelor din aliaje ușoare, jocul este pozitiv sau negativ; la motorul SAVIEM 797, 

A=L. -Tum. La pistoanele din aliaje de aluminiu relația (14) dă aproape întotdeauna un joc 
negativ, deoarece A > dor, Și îp> ty. Cînd bolțul este flotant, aceasta înseamnă că fn stare 
rece, ajustajul lui în locașuri bae Să fie cu strîngere. În acest caz, pentru a face posibilă, 
funcționarea la pornire, bolțul se montează cu joc în piciorul bielei. Cînd bolțul e fix în piciorul 
bielei, funcționarea la pornire este posibilă numai dacă bolțul se montează cu joc în locașurile 
din piston. În acest caz A > 0 și'relaţia, (14) este satisfăcută rar, de aceea, în timpul funcționării 
apar jocuri mult mai mâri, iar bolțul nu mai este silențios. Cînd ajustajul este cu stringere, mon- 
tajul bolțului.se face prin încălzirea, pistonului, fiind interzisă trecerea forțată a bolțului, care ar- 
putea produce rizuri pe suprafața lui. Temperatura minimă (tpġņ) de montaj a pistonului — 

relația (15) se determină din condiția ca diametrul locașului după încălzire (de + A)[1 + 

+ almin — fo)] să fie egal cu diametrul exterior al bolțului, la rece dy. Încălzirea, se face în- 
ulei, ceea ce ușurează și introducerea manuală a bolțului. Jocul bolțului în piciorul bielei la 
bolțul flotant variază între 0,005. ..0,03 mm san (0,0004. ..0,0015) day. La motorul SAVIEM 
797-05 el este de 0,02. ..0,04 mm, iar la motorul MAN-D2 156 este de 0,05. ..0,08 mm. În ambele 
cazuri în piciorul bielei este o bucșă de bronz. 


Loc, peaini măsurarea Loc pentru marcarea 
durității grupei de sortare cu 
Duritatea superficială: vopsea 

59-64 HRE 


Duritatea max, în miez 
Au se admit 14 HRE y, 
muchii ascu- 
tite la trecerea 
în locașuri 


24997-2499% | 24, I- > 250) 002. 


A Boljurile se ora] ă în grupe de 0003 în 2003 re. Se pot asomóla muma bolfuri şi pistoane 
din aceeași grupă. Cola din pistan y do“. Cota din piciorul biele „ d: 
2+ Adincimea de cemenhare ; alenar 4 - 0mm ; interior PRA 
8- Abăterea,dela fărma cilindrică cef. mult dam 


“4- Pe suprafa/a exferioară. ru se admit rizuri, i, pere negre, lovituri, urmei de căraziune sr 
alte defecte 


ză : ag 


42 Polizaf 


oo 


125 


Fig. 12. 56, Desenele de execuție 
ale bolțurilor motoarelor SR-211 
(a) şi D-103 (b). 
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12.2.5. PRECIZIA FABRICAȚIEI 


Pentru limitarea efectului de șoc, jocurile în îmbinare au valori foarte 
strînse. La motoarele de turism se prescrie un joc foarte mic în piciorul bielei, 
de 3...6 um. În acest caz toleranţele de fabricație nu trebuie să depășească 
3 um (1...3 um). Asemenea tolerante pot fi obținute prin sortarea pe grupe a 
pieselor (v. fig. 12.42, a şi 12.56, a). Pentru același motiv și abaterile de la forma, 
cilindrică se limitează la 3 um. În schimb, la MAC nivelul jocului fiind mai 
ridicat se admit toleranțe de 8 um şi nu se apelează la operaţia de sortare. 
La precizarea dimensiunilor pe desen, cîmpul de toleranță nu trebuie să depă- 
șească clasa I de precizie. Se recomandă o rugozitate de 0,1...0,2 um, apro- 
piată de cea stabilizată în timpul funcționării. În figura (12.56) se arată 
desenele de execuţie a bolțului de la motoarele SR-211 “şi D-103, fabricate 
în țară. 


12.3. SEGMENȚII 


Principala funcție a segmenţilor este de a etanșa cilindrul. Segmenţii care 
împiedică scăparea gazelor din cilindru. spre carter se numesc segmenii de 
compresie. Segmenţii care împiedică trecerea uleiului-din-carter spre camera de 
ardere se numesc segmenti de ungere, 

Segmentul este de forma unui inel tăiat (fig. 12.57). Distanţa dintre capete 
se numește rost. Dimensiunea caracteristică a secțiunii după direcţia radială se 
numește grosimea radială -a-, iar cea după direcția axială se numeşte înălțimea 
-h-. În stare montată diametrul exterior al segmentului este egal cu alezajul D. 
Diametrul interior al segmentului este evident D; = D—24. 

„Fiecare piston se -echipează cu doi sau 
mai mulți segmenți de: compresie, cu unul 
sau doi segmenți de ungere. Segmenţii de 
compresie îndeplinesc o fuhcție suplimen- 
tără: evacuează o mare „parte. din căldura 
primită de pistom către cilindru. “Segmenţii 
de ungere îndeplinesc de asemenea o funcție 
suplimentară : dozează și distribuie uniform 
uleiul pe oglinda cilindrului. 

Uleiul ajunge pe cilindru în cantitate 
necontrolată, întotdeauna în exces și numai 
într-un “singur plan, planul de mișcare al 
articulației, normal pe axa arborelui cotit 
(v. fig. 12.70, a). El trebuie distribuit uni- 
form-pe toată suprafața. cilindrului și dozat 
o= convenabil. În acest scop, segmentul de 
Fig. 12.57. Forma și dimensiunile  UNEETe rade uleiul în exces, de aceea se mai 

caracteristice ale segmentului. numește segment raclor. 
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12.3.1. ANALIZA FUNCȚIONALĂ 


12.3.1.1. Eficiența sistemului de etanşare la gaz 


Segmentul se montează în canalul practicat pe periferia pistonului. Cerința 
fundamentală pentru realizarea etanșării este ca segmentul să se așeze perfect 
cu suprafața laterală S, (fig. 12.58, a şi b) pe oglinda cilindrului și cu suprafața 
frontală $;, pe flancul inferior f; sau superior f, al canalului din piston. Pentru 
a asigura contactul, segmentul trebuie să dezvolte o presiune pe cilindru din 
care cauză trebuie să fie elastic. În acest scop, segmentul în stare liberă are 
diametrul exterior Dg, mai mare decît diametrul exterior în stare montată 
(v. fig. 12.57). De aici rezultă că rostul în stare liberă sg trebuie să fie mai mare 
decît rostul în stare montată Sm. Segmentul este strîns în cilindru, diametrul Do 
se reduce la cel al alezajului D, iar în fibrele interioare apar reacțiuni elastice, 
datorită cărora segmentul dezvoltă pe cilindru o presiune medie, numită pre- 
siune medie elastică pp. Elasticitatea segmentului se opune tendinței de între- 
rupere a contactului, provocată de deformările de montaj, termice, de uzură, 
suferite de cilindru. Segmentul exercită presiunea pp pe oglinda cilindrului, 
dacă este liber în canal, întrucît numai astfel poate urmări deformaţiile cilin- 
drului. De aceea, segmentul se montează în canal cu joc axial A, și cu joc ra- 
dial A,. Ansamblul segmenților funcționează: ca un labirint: spaţiile dintre 
segmenti, servesc pentru destinderea gazelor și prelungesc drumul parcurs 
de ele; secțiunile reduse creează rezistențe mari de trecere. Efectul de labi- 
rint al ansamblului de segmenti este: ilustrat de variaţia presiunii în lungul 
RPS-ului (fig. 12.58, c). În spaţiul din spatele primului segment, determinat 
de jocul radial A,, căderea; de presiune-este, de 25%, din presiunea p,, de dea- 

PIET supra lui, considerată în cele ce urmează 
egală cu presiunea din cilindru, Peg, iar 


SI o, în spaţiul de sub segment, presiunea 
72 É „Pe este de 75%, din: fu: Etánşarea. in- 
ATEI completă „este determinată, de imper- 
DA N SP fecţiunea “contactului și de rostul de la 
Oglinda Za //A > teli y . g ir cea ajă 
cilindrului A V -~ capetelesegmentului. Sarcina principală 
j ; deetanşare (œ3/4)- o-preia întotdeau- 

“e jra sit j 


Fig. 12.58. Poziții caracteristice ale 
segmentului în canalul din piston (a și 
b), efectul de labirint al grupului de 
nisegmenți (c), schéma forțelor (4). 
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na primul segment. Eficiența segmenţilor următori este mai redusă, dar nu 
neglijabilă. Se consideră că eficienţa de etanșare a sistemului de segmenti este 
normală dacă presiunea gazelor după ultimul segment este de 3...4% din 
presiunea p, iar volumul de gaze,scăpate este cuprins între 0,2...1% din 
volumul de fluid proaspăt admis în cilindru. Dacă C, este consumul orar 


de aer, iar C, debitul de gaze scăpate, eficiența sistemului de etanșare este 
ns = (Ca — Ê,) + 100/C, > (12.9) 


şi se determină prin măsurări (As = 0,990. ..0,998). 

Segmentul este supus acțiunii unor forțe care se grupează în două clase: 
forțe axiale și forțe radiale. Se consideră segmentul aplicat pe flancul inferior 
al canalului (fig. 12.58, d), pe fețele frontale exercitîndu-se presiunile fa, Pas: 
Pe direcția axială lucrează următoarele forțe: 1) forțele de presiune a gazelor 
F 5 Fa care se exercită pe suprafețele frontale și "dau ò rezultantă axială 
Far 2) forța de frecare F; 7, care lucrează pe fața laterală a segmentului, este 
variabilă, ca mărime și sens; 3) forța de greutate Fe, constantă ca mărime și 
sens; 4) reacţiunea Ras egală și de semn contrar cu forța de inerție a seg- 
mentului în mișcare alternativă F,s, determinată în ipoteza. că segmentul se 
deplasează cu o acceleraţie ję egală cu a pistonului și, ca urmare, la rîndul ei 
variabilă ca mărime și “sens, Rezultanta forțelor pe direcția axială 


T Far Fr Fe + Fas (12.10} 


menține, în general, segmentul pe flancul inferior, ceea ce asigură o eficiență 
înaltă la etanșare. Totuși, F, își schimbă sensul în intervalul unui ciclu motor, 
ceea, ce 'este frecvent, cu deosebire la MAS, în cursa de admisiune, cînd pre- 
siunea în cilindru este mai mică decît presiunea din spâtele segmentului; 
în celelalte curse ale: pistonului este posibilă și condiția Pag: S$ Fyt Fas 
Cînd F, își schimbă semnul, -segmentul se deplasează axial între cele două 
flancuri, poziția lui fiind determinată de ecuația de mișcare (ecuația 12.10, 
în care F, = 0, js 4 jp) Fenomenul de deplasare axială a segmentului se 
numește pulsatia segmentului şi. compromite etanșarea, deoarece se întrerupe 
contactul dintre segment și flancul canalului, iar gazele scapă prin secțiunea 
liberă oferită de segment-(fig. 12.59, a). 

După direcția radială'apare forța. de presiune F, (v. fig. 12.58, d) produsă 
de gazele infiltrate în spatele segmentului la presiunea $, și forța Fe, produsă 
de tensiunea. elastică proprie a segmentului. Semina forțelor pe direcția 
radială F este echilibrată de reacţiunea cilindrului, F; = F, + Fr = ERa 
Dacă se împarte egalitatea prin aria suprafeței laterale a segmentului, se obține 


$s = br +, = Pr ap B) (12.11) 


unde py este presiunea segmentului pe cilindru iar 6 = p,/fr. În jurul pmi, 
la sfîrșitul comprimării și începutul destinderii, sarcina de etanșare a segmentu- 
lui este maximă din cauza presiunilor ridicate din cilindru. Dacă ß are valori 
ridicate (B = 5. . . 15) se obține o valoare sporită a presiunii fs, pe seama. gaze- 
lor infiltrate în spatele segmentului, ceea ce este avantajos deoarece se-poate 
reduce presiunea. ba. Pe celelalte porțiuni ale ciclului, sarcina de etanșare fiind 
mai mică, se obține astfel o presiune pg mai mică, deci o uzură mai redusă a 
cuplului segment-cilindru. Aplicarea segmentului pe flanc şi pe oglinda cilin- 
drului fiind dependente de presiunea gazelor din canalul segmentului, se acordă 
o atenţie deosebită cunoașterii presiunilor b, și $, pe ciclu. 


Recent s-a, cercetat [23] curgerea, gazului prin sistemul de segmenți. Se împarte RPS-ul în 
trepte de segmenți, fiecare treaptă (fig. 12.59, a) fiind alcătuită din patru compartimente 
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Fig. 12.59. Curgerea gazelor și variația de pa calarie, în © treaptă de segment. 


(1.4). Se scrie: 1) ecuația bilanţului energetic pentru fiecare compartiment; 2) ecuaţiile de 
curgere fitre două compartimente (ecuaţia lui Bernoulli și ecuația continuității); ` 3) ecuaţiile 
de stare a gazelor: 4) eouația de mișcare a segmentului. Se obține un sistem de ecuaţii diferen- 
ţiale, care, rezolvat prin: metodele analizei numerice, cu ajutorul unui: calculator, oferă variația, 
presiunii în treptele de 'segmenți: precum şi cantitatea de fluid "motor scăpată î în carter’ (fig: 
12.59, b). Pentru un MAS de turism, în regim de plină sarcină și n = 4 800 rot/min s-a obtinut 
că presiunea maximă pə ajunge pînă la 10 daN/cm?, iar în anumite perioade pa >, py, ceea ce 
produce desprinderea segmentului de pe flancul canalului. Scăpările de „gaze pe ciclu A v, scad 
cu turația (timpul de curgere se micşorează) dar, debitul de fluid scăpat Gi crește, cu turația 
(crește numărul de cicli în unitatea de timp — fig. 12.60, a). Apoi, scăpările cresc dacă, se mărește 
jocul diametral A dintre RPS şi cilindru și rostul de dilatare s,, (fig. 12.60, b). Investigația expe- 
rimentală a, permis determinarea presiunii pa, în jurul pmi, cu un receptor de presiune fix; montat 
în cilindru (fig. 12,61 a şi b). Scăpările de gaze în carter se determină cu un debitmetru. Se con- 
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Fig. 12.60. Influenţa unor factori . asupra ig. 12. ; îregistratea perime 
scăpărilor de gaze prin treptele, de; f presiunii din cilindru și din spatele primu 
segment. i X segment. ! 
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stată că ele cresc pe ciclu, cu mărirea, aleza- 
jului (fig. 12.62). Rostul Sm influențează pre- 
j 2 Mae n siunea din cilindru f, la finele cursei de 
A a comprimare (fig. 12.63, a) şi deci aprinderea 
şi arderea, combustibilului. Mărirea turației 
de mers în gol și reducerea rostului Sm sînt 
avantajoase pentru funcționarea stabilă și 
eficientă. Dacă rostul Sm are valori mici scă- 
pările de. gaze G devin, practic indepen- 
š 3 dente de turație (b). 


Față de poziția optimă a. lseg- 
mentului în canal (fig. 12.64, a) se 
pot ivi abateri provocate de dezax- 
ae Pit aan în cilindru dato- 
À A rită jocurilor i c), i 
flancurilor. canalului față de planul normal - axa kdai T Ee 
dilatarea sau uzura cilindrului (f) sau de toate abaterile la un loc (e). Defor- 
marea segmentului şi. uzura lui (% și 4), împiedică de asemenea contactul 
perfect pe suprafeţele de; lucru. Se înțelege că asemenea abateri micșorînd 
suprafața de contact reduc eficiența etanșării, : 
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Fig. 12.62, Influența alezajului asupra scăpă- 
rilor de gaze prin treptele de segment. 


“Performanţele energetice și de durabilitate ale motorului sînt afectate într-un grad înalt de 
eficiența grupului de segmenți. Pierderile mari de gaze afectează în primul rînd puterea çi ran- 
damentul motorului, deoarece arderea, decurge la un nivel redus de presiune. Scăpăriie produc 
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Fig. 12.63. Influența unor factori asupra eficienței de etanșare a segmenților. 
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Fig. 12.64. Abateri de la po- 
ziția optimă a segmentului în 
canal. 


| 
| 


o încălzire puternică a segmentului datorită contactului acestuia cu gazele fierbinți. Segmentul 
îşi pierde elasticitatea și se poate ajunge la arderea lui. Gazele fierbinți infiltrate în spatele seg- 
mentului, ard uleiul din canal și se produce fenomenul de blocare a segmentului; scăpate în carter 
gazele fierbinți intensifică procesul de alterare a, uleiului, ceea ce compromite ungerea normală, 
a organelor motorului; 


12.3.1.2. Regimul termie al segmentului 


Dintre toți segmenţii primul are nivelul termic cel mai ridicat, deoarece vine 
în contact cu gazele fierbinți și cu porțiunea cea mai caldă din piston. De aceea, 
primul segment se mai numește și segment de foc. Temperatura segmentului 
variază radial, avînd valoarea minimă pe suprafața laterală de contact 
(fig. 12.65, a). Pe direcţia axială temperatura segmentului este practic aceeași. 
Temperatura medie a segmentului de foc ajunge la 150...250*C și este mai 
mică decît temperatura flancului cu 50... 100*C. Pentru motoarele care func- 
ţionează continuu cu sarcini mari, temperatura de 250° C trebuie considerată 
încă admisibilă. În regim intermitent de funcționare, temperatura segmentului 
de foc ajunge pînă la 300. ..325°C, dar este extrem de periculoasă. Urmărind 
deplasarea fluxului termic prin segmenţi se observă (b) că un rol deosebit 
îl joacă suprafețele de contact ale segmentului. Rezultă că variația convena- 
bilă a căldurii evacuate din piston se obține modificînd cele două, dimensinni 
principale ale segmentului: grosimea radială a și înălțimea h. 


„Regimul funcțional și particularitățile constructive ale motorului au o influență importantă 
asupra temperaturii segmentului de foc. Camerele separate de vîrtej conduc întotdeauna la 
temperaturi mai ridicate ale primului segment decît camerele unitare, deoarece gradul ridicat 
de turbulență intensifică transferul de căldură. Utilizarea cilindrilor cromați din aluminiu în locul 
cilindrilor de fontă reprezintă o soluție care „micşorează cu 30...50* temperatura primului 
segment. Dacă ungerea segmentului este insuficientă, frecarea devine atît de intensă, încît tem- 
peratura segmentului depășește temperatura flancului canalului: (c). Ungerea abundentă micșo- 
rează temperatura, segmentului nu numai pentru că reduce frecarea uscată, dar și pentru că 
evacuează căldura din segment. O ungere abundentă este însă obiecționabilă deoarece sporeşte 
consumul de ulei. Descărcarea, termică a regiunii port-segment se obține prin mărirea numărului 
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Fig. 12.65. Fluxul de căldură prin segment şi variația temperaturii cu consumul 
de ulei. 
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Fig. 12.66. Influența numărului de segmenți şi a poziției 
lor asupra temperaturii pistonului, 


de segmenți (fig. 12.66, a) sau prin ridicarea segmentului mai aproape de capul pistonului (b) 
Uima soluție nu este indicată deoarece reduce siguranța de funcționare a primului scale 
deși temperatura pistonului este. mai mică.. De aceea la MAC segmentul de foc se așază mult mas 
departe, de capul pistonului. i 


12.3.1.3. Frecarea şi ungerea segmentului 


Datele experimentale acumulate în ultimii ani confirmă ipoteza că regimul 
de ungere a segmentului, în anumite condiţii de funcționare, este hidrodina- 
mic. Oscilograma care indică variația rezistenței electrice a stratului de ulei 
dintre segmenţi şi cilindru arată că în jurul punctelor moarte (fig. 12.67) rezis- 
tența electrică scade brusc ceea ce se interpretează ca fiind rezultatul întreru- 
perii. peliculei de ulei și apariției: contactului dintre piese. Pentru a ob- 

- ține un film de ulei sub presiune, capabil să preia sarcina exterioară, este ne- 
cesar ca grosimea peliculei să varieze în lungul deplasării. Se confecționează. 
cip cu suprafața laterală bombată( fig. 12.68, a). Experiența arată că 
a E ema cînd suprafața laterală a segmentului este prelucrată cilindric, 
> m uncționării se produce o uzură variabilă după înălțimea %»(fig- 

„68, b), care asigură peliculei de ulei forma de pană. Imaginea. simplificată. 
a ungerii hidrodinamice (c) definește grosimea minimă a peliculei de ulei 3, şi 
variația presiunii p, în pelicula de ulei. În ipoteza că segmentul și oglinda 
cilindrului reprezintă două plăci plane de lungime infinită, care se deplasează. 
una față de alta, cu o viteză relativă egală cu viteza pistonului Wp, se obține 
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Fig. 12.67. Variația rezistenței eicctrice a stratului: ce ulci dintre 
segment şi: cilindru. 
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Fig. 12.68. Forma suprafeței laterale a segmentului la montaj (a) și după funcționare (b); 
2 modelul ungerii hidrodinamice a segmentului , (6). 


unde Py este presiunea medie din pelicula de ulei; mu— viscozitatea dinamică a 


“uleiului; B — oblicitatea suprafeţei laterale; h — grosimea segmentului; 


39 — jocul minim. IA nel ; AA Ee 
Relația (12.12) evidențiază principalii factori de care depinde presiunea pe 
careo poate prelua stratul de ulei. Pentru $ = 2°, h = 3 mm, d = 3-10 m 
nu = 1.1073 daNs/m?, se reprezintă variația presiunii Pa în funcție de unghiu 
de rotație « a arborelui cotit, pentru un motor cu 7 = 5 000 rot/min și S = 
= 380 mm (fig. 12.69, a). Dacă se trasează în aceeași diagramă presiunea Pr se 
înţelege că ungerea hidrodinamică este posibilă numai în domeniile în care 
ba’ Pee În apropierea punctelor moarte, deoarece uleiul nu poate prelua. pre- 
Siunea pe, regimul de ungere devine semitluid. Analizind condiția Pa > Pe 
se observă că extinderea porțiunii din cursa pistonului pe care se realizează 
ungerea hidrodinamică este posibilă prin: micşorărea presiunii medii Pe 
(proiectarea. unui segment moale), micșorarea înălțimii 4 a segmentului, 
reducerea înclinării 8 a suprafeței laterale a segmentului față de oglinda cilin- 
drului, reducerea rugozității suprafeţelor de contact, astfel încît să se poată 
realiza o valoare mică pentru grosimea minimă pa peliculei de ulei, utilizarea 


p 43- Regim semitluid 
[doh/em?) 2- Regim hidrodinomic 
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0 2 40 60 60 100 120 kü 160 740 aF RAC] 
per a pme 
Fig, 12.69. Determinarea zonei de ungere hidrodinamică a segmentului 
i 3, dintre segment şi cilindru (b). 


(a) şi variația distanței 
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12.3.1.4. Etanşarea la ulei 


Sire i sub presiune în spațiul de ungere dintre manetonul 7 Și cuzinetul 2 
REA n TT (fe. 12.70, a), se deplasează lateral, scapă pe la 
please, ȘI este proiectat de forța centrifugă pe oglinda cilin- 
Uleiul în abundență ajuns i ili i ti 
t pe oglinda cilindrului tinde să pătrundă î = 
ip li Se se na ge îi ADE ai se ee pi pinul a 
i formarea, - Cantitatea de ulei de pe oglinda cili i i 

ba ii de mare încît să ajungă pentru teea ei ie] n i 
e mare încît să activeze fluxul de ulei spre camera, de ardere. Uleiul în, 


Fig. 12.70. Schema ungerii (a) și eva- 

cuării uleiului. de pe oglinda cilin- 

drului (b); modelul fenomenului de 
pompaj. 
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exces acumulat în spațiul dintre segmenți, ridică segmenții de pe flancurile 
inferioare ale canalelor, ceea ce compromite etanșarea. Segmentul de ungere: 
nu este un dispozitiv care asigură ungerea cilindrului; el își exercită funcțiunile: 
sale de dozare și distribuție uniformă a uleiului numai cînd uleiul este în abun- 
denţă pe oglinda cilindrului. În acest caz, uleiul în exces, raclat de segment 
trebuie evacuat, ceea ce se obține practicînd unul sau mai multe canale, în 
peretele pistonului, sub segmentul de ungere (fig. 12.70, b) sau în dreptul 
canalului de segment (v. fig. 12.38). Numărul şi dimensiunile orificiilor de 
îndepărtare a uleiului dintre piston și cilindru, precum și dimensiunile spa- 
țiului de. acumulare a uleiului “sub segment sînt factori esenţiali care 
determină. eficiența segmentului de ungere. Deplasarea. unui flux de ulei spre 
camera de ardere nu poate fi evitată. Ea este determinată de două fenomene: 
parțial, consumul de ulei este provocat de acțiunea de pompaj a segmentului. 
(fig. 12.70, c), care are loc la deplasarea segmentului de pe flancul inferior pe 
flancul superior al canalului; parțial, eleste determinat de ungerea hidrodina- 
mică, datorită distribuţiei inegale a presiunii în pelicula de ulei, după înălțimea. 
segmentului (v. fig. 12.68, c), care produce scăparea de ulei 7 către extremită-- 

tile segmentului. 
Teoria. hidrodinamică a ungerii calculează cantitatea de ulei care trece: 
printre suprafețele plane în mișcare relativă. Se obține că consumul de ulei. 

ia este 

Óua = c čo DW p» (12.13) 


unde c este o constantă.: Consumul total'de ulei C„, prin sistemul de segmenți 
este n= Ó, + Cup + Cu, unde Cup este determinat de fenomenul de: 
pompaj, iar Cu este consumul de ulei prin rostul de la capete. S-a stabilit. 
că ponderea celor trei termeni este aproximativ următoarea: 0, = 94,5%, ;. 
Oae = 5%; us = 0,5% [5]. 

Se observă că Ọ,„, creşte cui turația motorului ceea ce se confirmă experi- 
mental (fig. 12. 71) și se explică, parțial, prin faptul că la viteze mai mari. 
ale pistonului, creşte presiunea maximă din pelicula de ulei și se. intensifică. 
scăpările spre camera de ardere, parțial, prin faptul că se intensifică pulsația 
segmentului și fenomenul de pompaj. Un factor esențial care influențează. 
consumul de ulei îl constituie presiunea pp. Cu cît pp este mai mare cu atît. 
Cu, se micșorează, deoarece, în acest caz, prin sporirea forței de apăsare se 
micșorează grosimea minimă ð a peliculei de ulei. Dacă se ia în considerare 
că segmentul de ungere nu poate fi aplicat pe cilindru de către gaze, atunci se 
înțelege că acesta “trebuie să realizeze pre- 
Siuni elastice/cu mult mai mari decît cele 
realizate de 'seginentul' de compresie. Din 
relaţia lui 0, rezultă în plus că motoarele 45h 40 
cu alezaje mai mari vor avea un consum 
mai mare de ulei. Eficiența segmentului 
de ungere depinde și de alți factori şi 
anume: cantitatea de ulei care ajunge pe 
oglinda cilindrului, jocurile dintre piston 
și cilindru, numărul segmenţilor, forma. lor 
etc. La MAS-urile de turism, consumul nor- D777 ET Porţia] 
mal de ulei ajunge la 1 litru la 3000... z ; 
4000 km parcurşi, față de 1 litru la 100km SS a consumuli de ulei prin top 
parcurși, la sfârșitul deceniului al patrulea. tele de segment. 
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12.3.1.5. Distribuţia presiunii. pe periferia segmentului 


Iniţia] s-au confecționat segmenți cu o distribuţie constantă de presiune 
pe periferia, lor. Aceștia au primit denumirea de segmenţi de presiune constantă. 
Procesul tehnologic de fabricaţie a lor este simplu. și ieftin. Semifabricatul 
obținut prin turnare are inițial formă cilindrică. După prelucrarea pînă la 
diametrul D se taie și se deschide pe un dispozitiv 7 (fig. 12.72, 4) pentru a 
obține forma liberă. Tensiunile interne create la desfacerea segmentului se 
înlătură Prin tratament termic. La scoaterea segmentului de pe dispozitiv 
el rămîne în stare liberă, la diametrul Da. Procedeul tehnologic de fabricaţie 
atribuie acestor segmenți denumiri corespunzătoare: segmenzi termofixaji sau 
segmenți rotunzi. Se poate confecționa segmentul cu o distributie de presiune 
variabilă în lungul periferiei. În acest caz semitabricatul este de formă ovală — 
de aici denumirea de segment oval sau nerotund — şi se prelucreâză. prin copiere. 
Soluția este mai costisitoare, dar asigură segmentului o eficienţă și o durabili- 
tate sporite. Experiența arată că segmentul de presiune constantă se uzează 
mai 'ales la capete (b); acestea pierd contactul cu cilindrul și ctanșarea- este: 
“compromisă. ; 

' Dacă se notează cu 4, uziira relativă a suprafeţei laterale a segmentului 
(u, =u]a), iar cu $db, presiunea relativă dintre segment . și' cilindru după 
timpul q, cele două mărimi au o variație specifică (c) și (d), de-a lungul peri- 
feriei segmentului (unghiul 4 precizează o secțiune oarecare a, segmentului, 
în raport cu secțiunea aflată la capătul opus rostului). Se observă că, deși 
segmentul a avut inițial o repartiție úniformă de presiune, uzura lui a devenit 
inegală după timpul considerat, a atins valoarea maximă pentru-ún unghi 
Y = 120...135* şia, fost cu atît mai mare cu cît presiunea gazelor. din spatele 
segmentului a fost mai înaltă, Odată cu producerea neuniformă a uzurii seg- 
mentului, are loc o redistribuire a presiunii elastice care atinge. valoarea cea 
mai mare acolo unde uzura . este maximă. În apropierea capetelor! presiunea 
relativă ia valori negative, ceea ce arată că zonele de lîngă rost se.deșprind 
de pe cilindru. Astfel, repartiția de presiune se schimbă, uzura ‘creste tnai 
mult în regiunea situată la cca 45° de capete unde și presiunea specifică este 
mai mare, deoarece rolul capetelor care nu se mai sprijină pe cilindru este 


Pe n momentul 


i Up] 
pi inifioi 
A 7 
gê 
012 P 
ġe la 
010 ? 
gh 
008 
02 
006 
Pi r 
004 
B=0: -02 
UT tor 
n moment 5 
initial a 


O 60° 120 700 00 60° 120° ery 
e pe 


Fig. 12.72. Uzura segmentului rotund. 
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preluat de secțiunile învecinate. Pornind de la aceste rezul- 
tate B. I. Ghinţburg a: propus ca repartiția inițială LA 

7 Aa i AN PIE? ă !- maine de ; 
de presiune să fie neuniformă şi anume să aibă valori de 39l fmeronane 
sens opus celor care apar în procesul de uzare (fig. 12.73). 2- După fonctio-§' 


Încercarea experimentală a segmenţilor de presiune/vari- ze} 7areperru 


Yn=02 


abilă s-a încheiat cu un succes deosebit: durabilitatea 
segmentului (intervalul în căre segmentul conservă eficiența 
inițială de etanșare) a crescut de cîteva ori. Tehnologia zg 
de copiere nefiind pusă la punct, a frînat inițial introdu- 
cerea șegmenților ovali în fabricaţia de serie. Astăzi, la 
motoarele de autovehicule se folosesc numai segmenți 42 
de presiune variabilă. Cîteva distribuții de presiune se arată 
în figura 12.74. Curba de presiune (4) este utilizată în țara ° 
noastră pentru segmenţii motoarelor SR-211 și D-103; curba g, 
(b) se foloseşte atunci cînd $ este mic. Din punctul de vedere 
al prelucrării sînt mai raționale curbele de presiune cu 7 
treceri line de la valorile maxime la valorile minime (c) și (4). 


12.3.1.6. Vibraţia segmentului 


S-a observat că etanșarea la gaz este definitiv com- -/6 
promisă la anumite turații ale motorului, numite turaţii ` 09655 T07 ROW 
critice. Funcționarea motorului la turația critică, este 
însoțită de apariția unui fum albicios la garniturile de pig, 12.73. Distri- 
etanșare a carterului, precum și de un zgomot surd carac- ` buţia presiunii pe 
teristic. În condiții normale de funcționare, cantitatea de suprafața laterală a. 
gaze scăpate variază cu turația motorului după curba 1 segmentului oval. 
(fig. 12.75). La mărirea rostului dintre capetele segmen- 
tului de la 0,35 la 3,5 mm scăpările de gaz au crescut ușor (2). Perforarea pisto- 
nului cu mărirea treptată a secțiunii de trecere a amplificât scăpările (3, 4 și 5). 
În toate cazurile, alura de variaţie a curbelor a rămas nemodificată, ceea ce ilus- 
trează că perturbațiile produse sînt de aceeași natură. Cu totul altfel s-a 
comportat motorul în condiţiile turației critice de etanşare. Astfel, la turația 
na scăpările de gaze au crescut puțin dar brusc (de la Ala A”) iar la o turație 
ceva mai mare mp, scăpările au crescut de 4..:5 ori (de la B la C): Pierderea 
bruscă a funcției de etanșare la o turație determinată a fost atribuită vibrației 
segmenţilor. În.condiţiile experimentale menționate 'au intrat iniţial în vibra- 
ție grupul de'segmenţi inferiori; cum ei preiau o mică parte din sarcina de 
etanșare scăpările de gaz sînt relativ mici. Scăpările ulterioare (pînă la C) sînt 
atribuite vibrației primului segment. Se reţine că turaţia critică de vibraţie a 
primului segment este. mai mare. Vibraţia segmentului se produce într-un plan 
normal pe axa cilindrului, de aceea poartă numele de vibrație radială (fiecare 
punct al fibrei medii oscilează după direcția razei). 

Pentru a explica fenomenul de vibraţie radială s-a pornit de la observația 
că în perioada de ungere hidrodinamică segmentul ește desprins de pe oglinda 
cilindrului și s-a considerat că vibrația radială este determinată de forța por-. 
tantă din pelicula. de ulei. Pentru o presiune fp dată, întrucît p, variază cu 
deplasarea pistonului, starea de echilibru se realizează prin deplasări radiale 
variabile ale segmentului. Ca urmare segmentul suferă periodic comprimări 
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Fig. 12.74. Curbe de distribuție a presiunii elastice pe suprafața laterală a segmentului. 
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Fig. 12.75. Dependența scăpărilor de gaze de turație (a) şi diagrama frecvență-turație (5). 
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și destinderi succesive a căror frecvență depinde de turația motorului. Cînd 
frecvența impulsurilor aplicate de forța portantă variabilă, care comprimă 
segmentul, devine egală cu frecvența proprie, segmentul intră în rezonanță. 
Amplitudinea oscilației devine acum atît de mare încît segmentul se desprinde 
de filmul de ulei și este scos practic din funcțiune. Comprimarea segmentului 
la rezonanţă poate produce lovirea capetelor libere. Astfel, pentru un segment 
de 100 mm diametru cu un rost de dilatare la cald de 0,2 mm se obține o lun- 
gime L, = n D — 0,2=313,8 mm; dacă amplitudinea oscilației este de 0,04 mm, 
lungimea segmentului va fi Lose = n(D—2 - 0,04) = 313,75, adică Lose < Le deci 
capetele segmentului suportă un șoc (la demontare, pe suprafețele capetelor 
se observă urme de lovituri). 

Frecvența proprie mp a segmentului se determină în ipoteza că segmentul 
este o bară curbă, de secțiune constantă cu modulul de elasticitate E, identic 
în fiecare secțiune. Se obține 


no = 30840 — 0,24):(1/D) VETE/(2la), (12.14) 


unde n este în osc/min; a și D în mm; E în daN/cm?; p în kg/dm. 
Ordinul armonicii este v. Pentru un segment din fontă se obține no = 
= 30840(1 — 0,24)? -(1/70) /1000000/7,3/(70/3,5) = 4709 osc/min. Se ob- 
servă că frecvența proprie este invers proporțională cu raportul D/a, ceea ce 
explică în parte de ce la motoarele cu turație ridicată se utilizează segmenți 
cu o valoare mai mică a raportului Dja (18. ..20 față de 25. ..28). Frecvența 
excitației este mes = Ves *1 2, adică un Multiplu vez( vez = 1, 2,3...) al numă- 
rului de cicluri motoare, în ipoteza că un ciclu de vibraţie al segmentului 
se repetă la fiecare ciclu motor. Regimul de rezonanță rezultă din condiția 
Mo = Meg Care definește turaţia critică pa. În figura 12.75, d s-a reprezen- 
tat diagrama clasică a frecvențelor aplicate în funcție de turație și a frec- 
venţelor proprii independente de turație. Pentru a preveni rezonanța se 
măreşte frecvența proprie. ; 


Presiunea medie elastică pg influențează echilibrui segmentului în prezența peliculei de ulei, 
Cu cît pp este mai mare cu atît grosimea 8, este mai mică, segmentul se desprinde mai greu de 
pe cilindru, ceea ce sporește turaţia, critică a segmentului (fig. 12.76, a). 

Distribuţia presiunii pe periferia segmentului joacă un rol excepțional în mărirea turației 
critice de etanșare. Mărirea presiunii elastice la capete introduce un factor de amortizare pentru 
aceste secțiuni care au posibilități mai largi de deplasare. Ca urmare se observă, (b) şi (c) că turația 
critică a segmentului de presiune variabilă (pp=var.) se amplifică sensibil. 

Înălțimea segmentului. Segmentul de înălțime mică, are masa mai redusă, pulsează mai rar 
şi ca urmare păstrează mai mult timp contactul cu flancurile canalului. Forța de frecare radială, 
dintre segment şi flanc, amortizează, deplasarea radială. De aceea la reducerea înălțimii h, 
turaţia critică crește (d) pînă cînd vibrația este complet înlăturată. 

Modulul de elasticitate. Turaţia critică crește (tab. 12.16) dacă se mărește modulul de elas- 
ticitate (uzual E = 12 000... 16 000 daN/mm 2). De aceea există tendința de a utiliza materiale 
cu E = 16 000... 18 000 daN/mm 2, ceea, ce permite totodată și mărirea, lui pp. 


Alezajul cilindrului măreşte tuiaţia critică atunci cînd ia valori mai reduse (rel. 12.14). 
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Tabela 12.16 
Dependența frecvenței eritice de tipul segmentului 


i n 
Felul segmentului [rot/min] 
Elasticitate normală z 3 500 
Segment rotund 
Elasticitate ridicată 3 800 
Elasticitate normală 4 500 
Segment nerotund A 
Elasticitate ridicată 5 000 


12.3.1.7. Siguranța în functionare şi uzarea segmentului 


Procesul de uzură este determinat de trei tipuri fundamentale de uzare : 
uzare adezivă sau de contact, uzare corosivă și uzare abrazivă. Mai rar s-au 
observat cazuri de uzare prin oboseală superficială. 

Experiența arată că primul segment suportă o uzare adezivă cu mult mai 
intensă decît segmenţii inferiori. Aceste diferențe sînt explicate de trei cauze 
fundamentale: presiunea din spatele segmentului, temperatura, şi durata re- 
gimului hidrodinamic de ungere. Spre sfirșitu cursei de comprimare şi înce- 
putul cursei de destindere, cînd grosimea stratului de ulei este minimă, seg- 
mentul de foc este aplicat pe cilindru de o presiune $, superioară. Regimul 
termic ridicat reduce viscozitatea uleiului și ușurează apariția. frecării semi- 
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fluide; pe de altă parte, la temperaturi ridicate straturile superficiale ale ma- 
terialului se oxidează, au o rezistență mecanică mai mică și sînt smulse cu 
ușurință de pe suprafața laterală. În fine, cantitatea mai mică de ulei care 
ajunge la primul segment reduce porțiunea din cursa pistonului pe care se 
efectuează ungerea hidrodinamică. La mărirea raportului de comprimare și a 
sarcinii uzarea segmentului se amplifică sub acțiunea efectului de presiune a 
gazelor. Creşterea turației intensifică procesul de uzare, deoarece în aceeași 
unitate de timp segmentul traversează un număr mai mare de puncte moarte. 
Uzarea corosivă a segmentului este provocată de unele substanțe prezente în 
combustibil ca sulful și tetraetilul de plumb, care, prin ardere dau combinații 
chimice acide. Reducerea temperaturii apei de răcire întrucît ușurează conden- 
sarea produselor acide pe oglinda cilindrului intensifică rapid uzura 4% a 
primului segment (fig. 12.77, a). La aceasta trebuie adăugat și efectul de con- 
densare a vaporilor de combustibil la MAS ceea ce explică faptul că uzura 
segmentului de foc în perioada de pornire depășește de 5...10 ori uzura la 
funcționarea motorului în sarcină. În fine, se observă că particulele solide 
prezente în aer, ulei sau combustibil produc o uzură abrazivă 4 a primului seg- 


ment cu atît mai mare cu cît concentrația de praf în aer este mai mare 
(fig. 12.77, b). 
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Siguranța în funcționare este compromisă de blocarea segmentului, care este provocată de 
deformările canalului sau pistonului, de particulele mecanice care pătrund între segment și 
flancuri, de substanțele consistente (lacuri) care se formează în canalele segmentului prin oxi- 
darea uleiului. Micșorarea, jocurilor axiale reduce durata. de funcționare a motorului pînă la 
blocarea segmentului deoarece acțiunea particulelor mecanice, a lacurilor sau a deformațiilor 
canalului este mai intensă. Blocarea segmentului în canal este puternic influențată de calitatea, 
şi consumul uleiului. Dacă uleiul dizolvă și îndepărtează lacurile din canal, un consum mai 
mare de ulei mărește durata, pînă la care are loc blocarea segmentului. Dacă consumul de ulei 
este exagerat, atunci uleiul trece în camera, de ardere, se transformă In calamină, iar particulele 
dure se întorc prin jocuri înapoi în canal și blochează segmentul. Consumul optim de ulei, la care 
se obţine un timp maxim de funcționare, pînă la blocare a fost evidențiat pe cale experimen- 
tală. Influenţa, diverșilor factori asupra pericolului de blocare se arată în figura (12.77, c). 


În ultimii 10 ani gripajul segmentului a devenit un fenomen frecvent, 
îndeosebi la MAC, datorită creșterii puterii pe cilindru Pa și puterii raportate 
Pa. Fenomenul, care constă în formarea punctelor de sudură între suprafețele 
în mișcare este influențat de un mare număr de factori, grupați în șapte clase 
(tab. 12. 17), fiecare dintre ei acționînd independent sau în corelație cu unul 


Tabela 12.17 
Factori care produce gripajul cuplului segment-cilindru 


Natura Natura, 
a Factorul de gripaj Gierens Factorul de gripaj 
procesului X P procesului 
1) Seg- — Tipul — Di iunile fund tal 
mentul | —.;Forma, ~». 4) Motorul J SD Sauna en ei 
— Materialul — Turaţia, 
— Jocul axial — Deschiderea simultană, a 
— Jocul radial supapelor x 
a eozpa po paton — Aranjarea cilindrilor. 
— Distribuția de presiune — Răcirea 
— Rugozitatea suprafețelor — Răcirea, aerului admis 
— Natura suprafețelor 
— Stratul de protecție 
— Temperatura: 5) Unge- | — Tipul uleiului 
— Mişcarea A f rea — Viscozitatea 
` | — Aditivul 
A ; E ] — Consumul de ulei 
penin Ee — Diluarea uleiului 
dul = RERS x —' Oxidarea uleiului 
— Natura, suprafeței i 
— Stratul de acoperire 
— Temperatura, 
— Deformaţii termice 6) Aiderea| — Randamentul 
— Deformaţii mecanice — Temperatura gazelor 
Ea — Viteza, de creștere a presinnii 
s ; — Presiunea maximă 
3) Pisto- — Materialul > — Presiunea, medie pe 
nul — Rugozitatea mantalei — Sistemul de injecție 
— Rugozitatea cânalului — Dozajul 
— Deformarea, canalului 
— Jocurile radiale 
— Temperatura A TER 
— Diferențele de temperatură ||7) Regi- | — Felul serviciului | 
— Viteza mul de — Condiții atmosferice (praf) 
— Accelerația funcțio- | — Întreținerea motorului 
— Mişcarea transversală nare — Sistemele auxiliare 
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sau mai mulți dintre ceilalți factori. Enumerarea 
factorilor ilustrează gradul de complexitate a feno- 
menului dar și posibilitățile variate de limitare a lui. 
Ca urmare, limitarea apariției gripajului trebuie să 
fie rezultatul unei activități coordonate, pe diferite 
planuri (proiectare, fabricație, exploatare, întreți- 
nere). i i 


12.3.2. CONSTRUCȚIA 
SEGMENȚILOR 


Segmenți cu elasticitate proprie. În prezent 
există o mare varietate de tipuri constructive de 
segmenți de compresie, Principiile care stau la baza 
determinării profilului, secțiunii radiale a segmen- 
tului de compresie se ilustrează în figura (12.78). 
Segmentul cel mai simplu este cel cu secțiunea 
dreptunghiulară (a). Muchiile ascuțite ale segmentului, 
raclează energic pelicula de ulei, iar perioada de 
rodaj este mare deoarece segmentul se aplică pe 
toată înălțimea. Primul dezavantaj se înlătură prin 


racordarea muchiilor segmentului; al doilea dezavan- 


taj se înlătură dezvoltînd o presiune specifică mai 
mare pe. suprafața laterală. În acest scop se micșo- 
rează înălțimea de reazem a segmentului pe cilindru. 
Dacă fr este presiunea aplicată pe suprafața laterală 


a segmentului de înălțime / şi pi este presiunea 


aplicată. aceluiași segment, pe o suprafață, laterală 
de înălțime mai mică %', rezultă că la aceeași forță. 
tangenţiălă de strîngere a segmentului, egală cu forța 
elastică proprie se obține 2F, = bzh D = PhD = Fe 
(v. rel. 12.30); de unde bz = Peh]h'. Pentru a reduce 
înălțimea / o primă soluție constă în înclinarea 
suprafeţei laterale a segmentului cu un unghi 
B = 25... 45'(5). În același scop se prevede pe 
suprafața laterală o porțiune cilindrică a cărei înălți 

ph <h (c). Deschiderea unghiului este îndreptată 
totdeauna spre chiulasă pentru a reduce consumul 
de ulei (v. fig. 12.79, a). În acest caz muchia infe- 
rioară a suprafeţei laterale raclează mai energic 
uleiul la deplasarea pistonului spre pme. Pentru 
același motiv se practică segmenţi cu degajări pe 
suprafața laterală (d). Teșind ambele muchii ale 
segmentului (e) se reduce înălțimea de reazem și se 
creează efectul de pană la deplasarea segmentului în 
ambele sensuri; forma optimă este segmentul bom- 
bat (f). Segmenţii cu secțiune nesimetrică, (g și 4) se 
numesc segmenți de torsiune sau de răsucire. În 
timpul funcționării, segmenţii se răsucesc în canal 
(v. fig. 12,79, b) se sprijină cu muchiile pe suprafeţele 
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Fig. 12.78. Soluţii construc- 
tive caracteristice pentru 
segmentul de compresie. 
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Fig. 12.79. Montajul corect (7) şi defectuos 
al segmentului (a); funcționarea seg- 
mentului trapezoidal (b) şi de torsiune (c). 


de lucru și realizează o presiune mare de contact, necesară prevenirii vibrației și 
închiderii ermetice a canalului, ceea ce sporește eficiența etanșării; totodată se 
atenuează pulsația segmentului și pericolul de blocare. O soluţie eficientă 


contra blocării segmentului o constituie segmentul trapezoidal (7 și j). În acest ` 


caz canalul segmentului se prelucrează și el în formă de trapez (v. fig. 12.79, c). 
Sub acțiunea forței elastice segmentul este aplicat tot timpul pe cilindru. 
Sub acțiunea forței normale pistonul basculează apropiindu-se și depăr- 
tîndu-se de, oglinda cilindrului. La apropiere, jocul axial se micșorează 
și uleiul este expulzat din canal. Curăţirea periodică a canalului previne for- 
marea. de lacuri și deci blocarea segmentului. Soluţia este însă costisitoare din 
cauza prelucrării. Se mărește durabilitatea segmentului acoperind suprafața. 
laterală cu un strat protector de crom (k și 7) sau molibden (m). În același scop 
se prevăd canale pe suprafața laterală în care se introduc inseiţii de cositor, 
bronz sau oxid de fier cu grafit — benzi feroxate (n şi 0); se asigură astfel 
bune calități de alunecare și se micşorează uzura de rodaj. ` 

Segmenţii de ungere se grupează în două clase: segmenți cu secţiunea uni- 
tară sau neperforați și segmenţi cu secțiunea radială perforată. Segmentul 
neperforat evacuează o cantitate mai mică de ulei (fig. 12.80, a); segmenții se 
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Fig. 12.80. Acțiunea și tipul de găurire a 
d segmentului de ungere. 
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perforează cînd este necesar să se evacueze o cantitate sporită de ulei (b). În acest 
caz, pe suprafața laterală se prevede o degajare care permite raclarea uleiului 
în două etape și evacuarea lui atît prin jocul axial, cît și prin canalul practicat 
în segment. O evacuare mai energică a uleiului raclat se obține dacă se pre- 
văd. două canale în peretele pistonului. Canalele din seg- 
menți se obțin prin găurire (4) sau frezare (e și f) ; canale 
frezate se execută mai simplu. Particularitatea fundamen- 
tală a segmentului de ungere constă în aceea că el trebuie 
să dezvolte o presiune superioară pentru a spori eficiența 
raclării. Întrucât presiunea gazelor din spatele segmen- 
tului este neînsemnată, el se confecționează ca segment b 
de presiune elastică Pg foarte mare. În acest scop la segmen- 
ţii perforaţi, suprafața de reazem pe oglinda cilindrului 
se micșorează prin prelucrare conică (fig. 12.81, 4) sau teşirea 
muchiilor (b), la care se adaugă degajarea pentru raclarea 
energetică (c...f). La segmenţii perforați înălțimea de 
reazem se micșorează prin practicarea degajării (g şi /) d 
şi reducerea adecvată a suprafeței de reazem (t și j). 
Soluția (k) dezvoltă 1,4...2,8 daN/cm?; soluția (1)—2... 
.. -4 daN/em?; soluția (m)—3,5...7 daN/cm ?. 

Capetele segmentului comportă prelucrări diferite : 
tăietura dreaptă e cea mai simplă (fig. 12.82, a) şi se F 
folosește curent. Experiența arată că scăpările nu sînt 
practic influențate de poziția tăieturii pe piston chiar cînd 
toate rosturile sînt pe aceeași generatoare. De aceea la g 
motoarele în patru timpi nu se împiedică rotirea segmen- 
tului prin ştifturi dispuse în piston, ca la motorul în 
doi timpi. h 

Segmenţi cu expandor. Se numeşte expandor un 
element clastic care se montează în spatele segmentului, € 
în canal. Expandorul aplică segmentul pe oglinda cilin- “s 
drului cu o presiune uniform distribuită. Sub acțiunea 
expandorului presiunea dezvoltată de segment pe cilindru 
nu se modifică esențial în procesul de uzare. Expandorul 8- Tofăieluri 
asigură o presiune sporită, de aceea se utilizează la motoa- 95-70 j 
rele de autovehicule în primul rînd pentru segmentul de 
ungere. În forma cea mai simplă expandorul este de tip 
poligonal (fig. 12.83, a); capetele lui se așază în partea 
opusă rostului, ceea ce menține presiunea pozitivă pe ci- 
lindru a capetelor segmentului. Se utilizează frecvent seg- k 
menți de ungere, alcătuiți din două inele elastice din oțel, 
de grosime redusă 0,6...0,8 mm, aplicate pe fețele 
flancurilor, de un expandor axial 7, iar pe oglinda cilindrului 
de un expandor radial 2 (b). La motoarele de automobil l 
este răspîndită o soluție de expandor de formă specială 
(c, d şi e) care asigură simultan apăsarea radială și axială 
a inelelor de oțel precum și spațiu necesar pentru eva- 
cuarea uleiului. Soluția cu arc spiroidal (f) asigură o 
presiune elastică între 5,5...11 daN/cm?. Expandorul F 
cu T-ul în consolă (g, şi 3) este eficient, fiecare T acțio- A ti 
nează independent, ceea ce oferă segmentului o capa- segmentul de ungere. 
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Fig. 12.82. Modalităţi de 
tăiere a segmentului. 
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Fig. 12.83. Segmenţi de ungere cu expandor. 
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Fig. 12.84. Segmenţii de foc ai motoarelor SR—211 (a) și D— 103 (b). 


citate mare de adaptare la forma cilindrului. Segmenţii cu expandor se 


acoperă pe suprafața de lucru pentru 


a le spori durabilitatea. 


În figura 12.84.se arată principalele particularități constructive ale unor 
segmenţi fabricaţi în ţara noastră pentru motoare de autovehicule. 
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12.3.3. MATERIALE PENTRU SEGMENŢI 


Materialul pentru segmenţi trebuie să posede următoarele proprietăţi: 
1) calități bune de alunecare, pentru a atenua pierderile mecanice în condițiile 
frecării semifluide și a preveni gripajul; 2) duritate ridicată, pentru a prelua, 
sarcinile mari de contact și pentru a rezista la uzura adezivă și abrazivă; 
3) rezistență la coroziune, pentru a atenua efectul atacurilor chimice și electro- 
chimice; 4) rezistență mecanică ridicată la temperaturi relativ mari (200... 
300°C), pentru a realiza. un segment ușor, cu dimensiuni reduse; 5) modul de 
elasticitate superior la temperaturi relativ mari, invariabil în timp, pentru a 
preveni vibrația; 6) calităţi bune de adaptabilitate rapidă la forma cilin- 
drului. Nu există materiale care să satisfacă simultan cerințele enunțate. 
Dintre cele două aliaje ale fierului, oţelul este impropriu întrucît nu posedă 
calități satisfăcătoare de alunecare. Cea mai bună soluție de compromis o 
constituie fonta; în unele cazuri, cînd fonta nu poate satisface cerințele de 
rezistență mecanică se utilizează. oţelul (tab. 12.18). 


Tabela 12.18 
Proprietăţile şi compoziţia fontei și oțelului de segment [27] 


Rezistența de rupere, 
Natura materialului Duritatea [daN/cm?] E 
(compoziția în %) HB [daN/mm?] 


Întindere Încovoiere 


1) Fontă K 1 210...280 — > 3500 8500... 
C = 3,4...4,0; Si = 2,4...3,0; 11500 
Mn = 0,5...0,8; 


P = 0,4...0,6; S< 0,12; Cr< 0,3; 
Cu < 0,3, Grafit lamelar 


2) Fontă IKA - 
C = 3,4...4,8; Si = 2,5...3,2; 300...380 | — >5000 | 10 000... 
Mn = 0,5...0,8; i 13 000 
P < 0,35; S< 0,08; Cr = 0,4...0,7; ` 
V = 0,1...0,3; Mo = 0,8...1,3; 
Ni = 0,5...0,8; Cu = 0,8...1,2. 


Grafit fin lamelar 


3) Fontă K9 
C = 3,5...4,0; Si = 2,1...2,9; 
Mn = 0,2...0,5 270...360 >60 > 130 > 15 000 
P<0,3; S<0,05; Cr <0,2; Ni<1,0 
Grafit nodular 


4) Oe KS—3 
C = 0,8...0,95; Si = 0,35 ...0,50; 
Mn = 0,25...0,55 = = e, 21.000 


P<0,04; S<0,04; Cr=1,70...1,85; 
V = 0,08...0,15; Mo = 1,0...1,25 | 


Deoarece segmentul alcătuieşte împreună cu cilindrul un cuplu de frecare, 
fonta din care se confecționează trebuje să satisfacă două cerințe funcționale 
fundamentale: să se comporte favorabil la alunecare şi să reziste la uzură. 
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În acest scop fonta trebuie să conțină, ca orice aliaj antifricțiune, două faze: 
o fază dură, cu rezistență mecanică înaltă pentru a prelua sarcina de contact; 
o fază moale, cu rezistența mică la deformare plastică care asigură proprie- 
tatea antigripantă a materialului. Fonta pentru segment care satisface bine 
cerințele unui material antifricțiune este fonta cenușie perlitică cu grafit 
lamelar. La această varietate de fontă, faza antigripantă o constituie grafitul 
care are plasticitate redusă (HB< 100), reține uleiul de ungere și rezistă 
în plus, la atacul acizilor. O microstructură perlitică favorabilă cuprinde gra- 
fitul sub formă de lamele fine, de 30...100 um (fig. 12.85, a), dispersate 
uniform și fără legătură între ele. 

Faza dură a materialului este alcătuită, din mai mulți constituenți. în raport cu gradul de 
descompunere a cementitei; ea poate fi: perlitică, perlitico-cementită, feritică, ferito-perlitică,. 
Perlita este principalul constituent interesant (HB = 250...350), de aceea masa de bază a 
fontei este constituită din ea. Experienţa arată că la creșterea conținutului de perlită de la 
25 la 90%, uzura fontei scade de la 100 la 0,7%. 

Carbonul ca element de bază este prezent în stare liberă, sub formă de grafit şi este legat, 
în cea mai mare parte sub formă de perlită; în total C = 3,2...4%. Mărirea conținutului de 
carbon liber are un efect pozitiv asupra proprietăților de alunecare și antigripante în schimb 
micşorează rezistența mecanică şi modulul de elasticitate. Mărirea conținutului de carbon 
legat (pînă la 0,6...0,9%,) sporește conținutul de perlită și deci rezistența la uzură. Siliciul 


zi 


cu NHD, + aiacat cu HNO, 
a b 


Fig. 12.85. Microstructura fontei nodulare pentru segmenți. 
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ușurind descompunerea, cementitei în grafit reglează cantitatea de carbon liber şi legat. Elemen- 
tele de aliere Cr, Cu, Mn, Mo, Ni, Ti, V, îmbunătăţesc proprietăţile de bază fie prin mărirea 
durității materialului sau menținerea proprietăților mecanice la temperaturi mari, fie prin des- 
compunerea, cementitei. Cromul mărește duritatea și rezistența la, temperaturi înalte, din care 
cauză scade uzura, segmentului. Nichelul favorizează grafitizarea; împreună cu cromul, micșo- 
'rează uzura, segmentului. Cu titan şi cupru s-a obținut fonte pentru segmenți cu modul de elas- 
ticitate ridicat și rezistență mare la uzură. O varietate de fontă pentru segmenți este fonta, mo- 
dificată, ferito-perlitică. Principala, calitate a acestei fonte este valoarea ridicată a modulului 
de elasticitate (15000. . . 17000 daN/mm2), ceea, ce o face convenabilă pentru segmenții motoare- 
lor de turație ridicată, expuși vibrației. Fonta modificată ferito-perlitică are însă un conținut 
ridicat de ferită, liberă (pînă la 50%) şi creează, dificultăți la turnare. O altă, varietate de fontă 
pentru segmenți este fonta cu grafit sferoidal, care are o rezistență la rupere superioară și un 
modul de elasticitate ridicat. Caracteristicile acestei fonte se apropie de ale oțelului. Microstruc- 
tura, fontei arată că, grafitul se prezintă, sub formă de sfere (fig. 12.85, b). În tabela 12.18 se 
arată, compoziția, chimică, și proprietățile mecanice pentru cîteva, fonte de segmenți. 


La. MAC-uri supraalimentate primul segment suportă sarcini termice mari 
şi se rupe frecvent cînd este confecționat din fontă. În asemenea cazuri se 
înlocuiește cu unul de oţel. Pentru a îmbunătăți comportarea la alunecare, 
oţelul se grafitizează. S-au realizat segmenţi din pulberi sinterizate, prin pre- 
sare în matriţă. 

O cale de mărire a durabilităţii segmentului o constituie protejarea lui cu 
straturi superficiale metalice. Straturile superficiale sînt de două categorii: 
unele măresc rezistența la uzură în timpul funcționării, altele îmbunătățesc 
rodajul (reduc durata de rodare), previn gripajul. Din prima categorie fac parte 
Straturile superficiale dure; din a doua categorie fac parte straturile super- 
ficiale moi. Acţiunea acestor straturi rămâne eficientă și o perioadă de timp 
după rodaj — pînă cînd sînt complet eliminate — deoarece metalul moale 
se adună în microvăile dintre asperități. Straturile moi care îmbunătățesc 
condiţiile de rodaj se confecționează din Pb, St, Cd. Prin plumbuire, cosi- 
torire, cadmiere se asigură o peliculă superficială protectoare de 5... 10u. m. 
Protecţia segmentului la uzură. corozivă se asigură uneori prin acoperire cu un 
strat superficial de fosfor. 


Aplicarea, pe segment a unor straturi superficiale dure mărește rezistența la uzare. Una 
dintre realizările spectaculoase în domeniul sporirii durabilității segmenţilor o constituie intro- 
ducerea pe scară largă a cromării poroase, care reduce uzura segmentului de 2...5 ori. Stratul 
superficial de crom are o duritate mai mare (HB=570. .. 1250) şi o temperatură de topire 
ridicată (1500*C, față de 1100... 1200*C la fonta, cenușie). Întrucît uleiul aderă greu la stratul 
lucios de crom, se asigură stratului superficial o structură poroasă, (adîncimea porilor 3...5 um). 
Pentru segmenții motoarelor se recomandă 60...170 um. Cromarea, se aplică mai ales primului 
segment de fontă, care lucrează la temperaturi înalte și se uzează cel mai mult. La motoarele 
de automobil cu turații înalte se poate asocia, unui segment cromat un segment de ungere cu 
efect energic de raclare, ceea ce reduce consumul de ulei sub 1,3 g/kWh. Segmenţii cromaţi 
avînd o duritate mare se rodează, greu de aceea se acoperă cu un strat moale de Pb sau St 
(10. ..20um). Segmentul cromat trebuie confecționat cu îngrijire. Încercările pe motor au arătat 
că între un segment de foc cromat corect și unul de execuţie necorespunzătoare, există o 
diferență, de consum de ulei de la 0,3 la 3,0 g/kWh, adică de 11a 10. 

Experiența arată că stratul de crom asigură o protecţie de înaltă calitate la toate cele trei 
tipuri de uzare: adezivă, corosivă şi abrazivă. Straturile protectoare dure se aplică şi pe oglinda 
cilindrului; ele dau însă rezultate mai bune cînd se aplică pe segment (tab. 12.19). Duritatea 
segmentului de foc trebuie să fie mai mare decît a cilindrului; duritatea, celorlalți segmenți de 
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Tabela 12.19 
Influenţa materialului asupra uzurii segmentului şi cilindrului 


Materialul Uzura 
Segmentul Oglinda cilindrului Semeko priede predn 
Fo Fo 100 100 
Fo Cr 50 100 
Cr Fo 11,5 27 
Carbură de tungsten Fo 0,52 39 


compresie trebuie să fie inferioară pentru a proteja cilindrul, Cromarea fiind un procedeu scump 
se aplică rar la ceilalți segmenți de compresie, în schimb se aplică mai des la segmentul de 
ungere care dezvoltă o presiune pg mare, 


12.3.4. CALCULUL SEGMENTULUI 


Calculul segmentului are următoarele obiective: 1) să stabilească forma 
segmentului în stare liberă și mărimea rostului astfel încît, prin stringere pe 
cilindru, segmentul să dezvolte o repartiție de presiune determinată; 2) să 
stabilească cele două dimensiuni de bază ale segmentului, a şi 4; 3) să verifice 
ca eforturile unitare care apar în segment la deschiderea lui pentru montaj 
să nu depăşească limita admisibilă; 4) să verifice rostul la cald pentru a preveni 
impactul dintre capete în timpul funcționării. 

Distribuția presiunii radiale pe periferia segmentului, denumită pe scurt 
curba presiunii se precizează comod într-un sistem de coordonate „polare”: 
presiune-unghi (fig. 12.86, 4). Se alege drept axă de referință axa x— x% care 
trece prin centrul O și prin mijlocul rostului de dilatare. Drept secțiune de 
referință se alege secțiunea situată pe axa x—x, la partea opusă rostului de 
dilatare (secțiunea AA). Presiunea într-o secțiune oarecare Ņ, dezvoltată de 
elasticitatea proprie a segmentului este pzy. Variația presiunii radiale a seg- 
mentului se exprimă analtic prin intermediul seriilor trigonometrice, din cauza 
formei complicate a curbei de presiune. Analiza armonică a curbei de presiune 


d b 


Fig. 12.86. Schemă pentru analiza armonică a curbei de presiune, 
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este posibilă întrucît curba reprezintă o funcție periodică de perioadă 2m, 
unghiul Ņ variind de la —y la +ẹọ. Expresia cea mai generală a unei funcții 
periodice este 


Pay = pot $: cos + pacos 2 + .. -+a sin Y + ap sin 2... 7 


Din cauza, simetriei curbei de presiune față de axa xx rezultă evident P(-y)= z(y) Ceea 
ce implică anularea funcțiilor sinusoidale, adică aj =ap=...a=0. Pentru ca segmentul să fie în 
echilibru este necesar ca rezultanta forțelor după cele două axe să fie nulă. Condiţia a=—a2..- 
...a=0 anulează rezultanta după axa yy; pentru anularea rezultantei după axa xx se stabilește 
o condiție suplimentară. Dacă, dy este unghiul elementar și R dy, arcul elementar (b), rezultă 
că forța elementară. de presiune, dezvoltată pe suprafața, elementară, k - Rd V va fi dFy = fgg’ 
‘h R dẹ, astfel încît condiția de echilibru după axa ++ se exprimă astfel 


T T 
f dFy cosp =È Pay ER cos} dy = 0. 
o (1) 


Substituind pe pgy și simplificind prin 4R rezultă 


T 


puf cos va tah cosy cos dy + | 


T 
cosp cos2Wdy + ... + Pa cos cosn vdp=0* 
0) o o o 


Întrucît 


7 T 


(i cosy ay =0, | cospcos mag =0 | cost av =F, 


te observă că se satisface condiția de echilibru dacă ultima integrală se anulează âdică, dacă 
sermenul în cos | este nul, deci p, = 0. În acest caz funcția de presiune ia forma 


Pry = bo + Pacos24 + pacos3Y +...+ Pycosmb. ` | (12.15) 


Pentru a defini presiunea pg se calculează presiunea medie elastică pg: 


1 T 1 T T T 
br= f Pay db [af dy 4 A cos2pâdy +... TA) cos nyao) 
T Jo T o o o 


Întrucît toate integralele din paranteză cu excepția celei difitii se anulează, rezultă: 
bo = Pr (12.16) 


adică, termenul inițial din seria trigonometrică a presiunii radiale este tocmai presiunea medie 
pe care o dezvoltă segmentul, 


Expresia generală a curbei de presiune (12.15) devine 
. y=n 
bav= pa (1+ E (plaecs we). (12.17) 
y=2 3 


Pentru curbele de presiune din figurile 12.74 a, b, c şi d valorile coeficien- 
ților p,/Pr se arată în tabela 12.20, a, iar valoarea presiunii pzy în mai multe 
secţiuni, în tabela 12.20, b. Relaţia (12.17) fiind convergentă, numărul de 
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Tabela 12.20 


Valori pentru determinarea distribuţiei de presiune pe periferia segmentului 
a) Valorile coeficienţilor din relația 12.17 pentru repartiţiile de presiune radială din figura 12.74 
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* Distribuția radială a presiunii pentru segmenții de compresie ai motoarelor SR 211 și D-103. 


armonici se oprea mai demult la n = 10...12. Recent, [2], s-a dezvoltat o 
curbă simplă, de presiune cu n=2 (fig. 12.74, d), care corespunde punctului 
de vedere actual, că distribuţia de presiune trebuie să reprezinte o variație 
lină (a se compara curbele b și d din fig. 12.74). Ea se caracterizează prin ra- 
portul i 


Ts = Prmazl be < 2,25; (12.18) 
alegîndu-se Trg = 1,6 s-a definit următoarea expresie 
Pay = Pa(1-+0,42 cos 2y — 0,18 cos 34), (12.19) 


pentru curba de presiune. 

Momentul încovoietor într-o secţiune. Presiunea pzy exercitată de cilindru 
asupra segmentului este preluată de tensiunile interioare care mențin segmen- 
tul în stare de echilibru; ca urmare, fiecare secțiune a segmentului este soli- 
citată de un moment încovoietor care se determină astfel. Forţa elementară 
într-o secțiune ọ (fig. 12.87, 4) în fibra medie a segmentului (indicele m) are 
expresia 


dF mo = (Prem MRndg; (12.20) 


întrucît forța din fibra exterioară dFọ = Pre 4R dọ, unde R=D/2, trebuie 
să fie egală cu prima rezultă: 


(Pro)m = Pro R| Ra: (12.21) 


Momentul elementar produs într-o secțiune } de forța elementară dFmo 
este dM, = NH d Fm, unde segmentul NH este distanța de la forța dFmọ la 
punctul N din secțiunea considerată; întrucît NH = Rpm sin (p—y), cu relația 
(12.20) rezultă . 


dMy= (RIRa)h BaeRă, sin (ș—9)de. (12.22) 


Fig. 12.87. Scheme pentru calculul momentului încovoietor și al formei 
libere a, segmentului. 
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Se definește următorul parametru constructiv al segmentului 
c=h R|Rm =h D|Dn =hDI(D—a)=hDla)(Dla)—1], (12.23) 


iar momentul produs în secțiunea | de suma tuturor forțelor din dreapta 
secțiunii va fi: 


My =c R F bre sin (9—V)d e. (12.24) 


p=y 
Dacă se consideră segmentul de presiune constantă Pre» rezultă 
My = c Rupe(l-+cos V), (12.25) 


expresie care arată că momentul este maxim în secțiunea A, opusă rostului 
(W = 0) și se anulează la capete (fig. 12.87, b). Valoarea maximă a momentului 
este 


M mas = 2 C Rupe (12.26) 
Pentru curba simplă (rel. 12.19) se obține : 
My = cRi,pe(l+-cos V — 0,1625 cos p — 0,14 cos 29 +0,022 cos 34), (12.27) 
iar, pentru cazul general (rel. 12.17) rezultă. 


My = cRipa| 1+ cos E cui ra cos by Lo cos v4 | (12.28) 
a E 


2 v=2 221 br 


Se observă că expresia (12.28) se reduce la expresia (12.25) pentru fey=ct, 
deoarece toți coeficienţii bz.. -a sînt nuli. Întrucît pentru o curbă de pre- 
siune dată, prima sumă din expresia (12.28) rămîne invariabilă, se introduce 
notația 

V=n (1+1 
e (12.29) 
va Vl fe 


care, pentru segmentul de presiune constantă se anulează iar pentru segmentul 
de presiune variabilă ia valori în funcție de curba de presiune (v. itab. 12.22). 


Relaţia (12.26) stă la baza metodelor tehnice de control al segmentului. Dacă se substituie: 
c din relația, (12.23) și se admite că R, = R rezultă M maz = 2h R?pg = (h'2R)pe-R, unde 
Pg *hD = Fp, reprezintă forța, elastică de stringere a segmentului pentru a produce momentul 
maxim. Forța Fp se determină la montaj. 
Pe un dispozitiv simplu se stringe segmentul 
cu banda 1 (fig. 12.88) și se măsoară forța F 
necesară pentru a apropia, capetele la distanța 
Sm — rostul de montaj. Efectul forței F 
este echivalent cu cel produs de două forțe 
tangențiale de strîngere F,, aplicate la cape- 
tele segmentului, astfel că F = 2F, = Fg = 
= Pg h D sau 


pa = Filh R = 2F|h D. (12.30) 


Forța F, reprezintă o mărime de control 
al calității segmentului în fabricație şi ex- 


Fig. 12.88. Determinarea forței tangenţiale de 
ploatare; cu ajutorul ei se determină presi- 


strîngere a segmentului. 


30 — c. 582 465 


unea medie elastică. Pentru un segment drept de compresie, al unui MAS de turism, cu 
alezajul D = 80 mm se măsoară F = 2,84 daN, astfel că F, = = 1,42 daN; cuk =2 mm, 
rezultă pg =2:1,42/0,2-8 = 1,77 daNjcm 2. Pentru segmentul unui MAS cu D = 60 mm se 
„admite F, = 0,75 daN; prin cromarea segmentului s-a mărit forța F, la 1,5...2 daN, ceea ce 
înseamnă (pentru h = 2 mm) o creștere a presiunii pp de la 1,25 la 2,5...3,35 daN/em?. 
Pentru un segment de ungere cu degajare centrală (v. fig. 12.81, hk) se recomandă 
F, = 21 daN. Cu kh=5 mm rezultă pp = 2:2,1/0,5-8 = 1,05 daNjcm?. Din cauza 
.degajării, înălțimea de reazem se reduce la k' = 1,8 mm iar din condiția de echilibru 
Fp = pp h D = pgh D rezultă pg = 1,05:5/1,8 = 2,9 daN/em 2. 


Forma liberă a segmentului se stabileşte pe baza observației că punctul 
N din fibra medie în stare montată, de coordonate R,, W se deplasează în 
poziţia N, de coordonate Rmo Yo (v. fig. 12.87, c). Deplasarea relativă a punc- 
tului N, față de N se compune din deplasarea radială ? și deplasarea unghiulară e 
„definite prin relațiile: 


t = Rmo — Rm (2) ; € = V—a(b). (12.31) 
Ecuația diferențială a deplasării radiale are expresia 
2, 2 
SE fala, (12.32) 
dy 2 EI 


membrul drept fiind pozitiv, deoarece, față de problema. clasică (se aplică 
un moment care deformează bara de la formă cilindrică la o formă oarecare), 
aici, problema e inversată — se aplică un moment care aduce bara de la o 
formă oarecare la forma cilindrică. Ecuația diferenţială (12.32) se comple- 
tează cu ecuaţia diferențială a deplasărilor unghiulare, care se stabilește în 
ipoteza că lungimea fibrei medii a segmentului: este aceeași în stare liberă. și 
în stare montată, adică lungimile elementare sînt egale înainte și după defor- 
matie: RmodYo = Rudy. Cu notaţiile din figura (12.87, c) rezultă (Rt): 
-d(y—e) = Rm dy; se neglijează infiniții mici de ordinul II și, după reducerea 
termenilor asemenea. se obține 


t 
de= — dy. 12.33 
R, Y (12.33) 
Se rezolvă ecuaţiile diferenţiale (12.32) și (12.33) în cazul particular al 
segmentului de presiune constantă. Se substituie relația (12.25) în (12.32) 
şi se obține | 
t + d2/dy?2 = B(1-+cosy) Ra, A (12.34) 
unde B este un parametru fundamental al segmentului, care rezultă, prin 
identificare, ținînd seama de relația. (12.23) 


B = c R, prJEL. (12.35) 


Ecuația omogenă £-+ d%/dĻ?=0 are soluția 1%—Ccos+-Ca sin. 
Pentru ecuația neomogenă (12.34) se caută o soluție de forma /*=R„B 
(1+by sin p), care, substituită în (12.34) dă b= 0,5. Soluția generală a 
ecuației (12.34) va fi i=P47%, adică 

t=C cos + CasinV+- R„B(14+0,5 ġ sin V). (12.36) 


Constantele C, și C, se determină din condiţiile la limită pentru segmentul 
montat. Secţiunea AA fiind pe axa de simetrie nu poate efectua deplasări 
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unghiulare. Deci, pentru Ņ=0, dî/dy = 0, de unde C = 0. După J. Prescott: 
constanta C, se determină în ipoteza că deplasarea radială a segmentului 
după axa xx trebuie să fie aceeași la cele două extremități, adică îy-0fyary: 
ceea ce produce C=—0. Soluţia generală a ecuaţiei (12.32) devine 


t = RmB(1+0,5 Ņ sin V), (12.37) 
care, substituită în (12.33), după integrare dă 
e = B(Ņ+0,5 sin Ņ}—0,5 Ņ cos Ņ). (12.38) 


Pentru segmentul de presiune variabilă se substituie în relația (12.32)» 
momentul M, din (12.28) şi se obțin relațiile generale din tabela 12.21. Se 
calculează rostul la capete sp, pentru segmentul în stare liberă. Deplasarea 


Tabela 12.21 


Expresiile deplasării radiale și unghiulare ale segmentului de presiune variabilă 


Natura Expresia generală 


deplasării 
t 1—g v=n 1 py 
RB| i + ———ysiny + ea e COSIV = 
| 2 i 4 2 M= 1)? pr 
v=n 1 
— X e cos 4 | (1) 
sas V — 1)? ze v=3,5,7,9,11 


1—g kem a ea a boi aie 
B|y-— ; - p cos p+ 5 sin j + AR i a 


V=2 
y=n 1 
= DX Sal sin} | 2) 
sas O be v= 3,5,7,9,11 


unghiulară a capetelor ex, în stare liberă se obține pentru Y = x din (12.38) 
sau relația (2), din tab. (12.21): e = T(3—g)B]2. Distanța dintre capete, 
măsurată pe fibra medie în stare liberă, va fi so—=2Rmo€n; deoarece Rmo = 
= Ra+ż, neglijîind ży față de Rn rezultă 


so = T(3—82)RnB. (12.39) 

Întrucît sọ este o mărime importantă, constructivă și tehnologică (se de- 

termină la execuţie prin tăiere), ultima relație se transcrie, după explicitarea 
lui B, sub forma 

CR4pu] EI = so [n(3—8). (12.40) 


Pentru segmenții de presiune variabilă din figura 12.74 se determină de- 
plasările radială și unghiulară substituind în relațiile lui £ şi e din tabela 12.21 
coeficienţii 5,/ps din tabela 12.20. Coordonatele ż și e fiind cunoscute se tra- 
sează forma liberă a segmentului cu relațiile 


Rw = Re +t (12.41); Vo=p—e. (12.42) 
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SS f Segmentul oval se supune controlului tehnic de verificare 
$ a curbei de presiune. În acest scop segmentul 1 se introduce 
în inelul cilindric 2, fixat pe sania 3, deplasabilă în raport cu 
suportul 4 pe care se fixează, receptorul piezoelectric de pre- 
siune 5 (fig. 12.89, a). Receptorul pătrunde în locaşul 6 din 
inelul cilindric și se sprijină pe suprafața laterală a segmen- 
tului; apăsarea segmentului pe traductorul de cuarț este 
înregistrată pe un osciloscop. Prin rotirea segmentului se 
determină valoarea presiunii pe toată periferia. Un control 
simplu dar curent se realizează prin strîngerea segmentului 
cu banda elastică pînă la rostul de montaj și măsurarea 
diferenței dintre diametrul D,(b), măsurat pe axa x, care 
trece prin rostul de dilatare și diametrul D, perpendicular 
pe axă. La segmenții nerotunzi, diferența trebuie să fie 
întotdeauna pozitivă. i 


a3” EA 
SSI 
2 


Z 
>N 


Grosimea radială a segmentului. Dimensi- 
unile secțiunii transversale a segmentului 4, % se 
obțin din formula lui Navier: o= MJW, 
W fiind modulul de rezistență al secțiunii. Pentru 
determinarea eforturilor unitare maxime care apar 
în timpul funcționării, o; maz, se calculează mo- 


Oval, 
pozitiv 


iri mentul maxim din relaţia (12.28) cu condiția y=0. 
4 Se exprimă relația (12.28) sub forma M, = 
Fig. 12.89. Dispozitiv pentru  =0R2,PrK y unde Ky reprezintă paranteza dreaptă. 


determinarea, presiunii radiale . Se observă că pentru V = 0, Ky=ọ = Km, adică 
a segmentului (a) și tolerante o constantă care depinde de forma curbei de pre- 
poat Ri seen tA o) siune (,/fz), astfel încît 


Mea = cRabeKu, (12.43) 


Ky fiind precizat în tabela (12.22). Substituind în relația (12.43) presiunea 
Pe, obținută din (12.40) rezultă 


Maas = Ku So EIn(3—6)R3,- (12.44) 


au momentul de inerție al secțiunii este = Wa/2 efortul unitar maxim 
evine 


Oy maz = FuE so aj2n (3—g) R3. (12.45) 


Tabela 12.22 
Valorile coeficienţilor g şi Kyy 


ia D pet] „Cuba din | Curba din Curba din | Curba din 
|. Coeficientul figura 12.74,a | figura 12.74, b | fig.12.74,c | figura 12.74, d 
g 0 0,196 0,209 0,149 0,1625 
Ku 2 1,742 1,771 1,779 1,800 
Prin definiție 
Ra = (DP) — (2/2) = (e/2)i(D]a)—1] (12.46) 
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și ca urmare se obține expresia finală 

2Ku E(Sola) 
z(3—8) [(Dla)—1]? 
unde, primul raport depinde de curba de presiune, iar al doilea de elasticitatea 
materialului și particularițăţile constructive ale segmentului. Pentru segmentul 


de presiune constantă, Ką = 2, g=0; cu aceste valori se regăsește relația 
cunoscută 


(12.47) 


Of maz 


07 naz = 0,424 E(5]a)/((Dla)—1P. (12.47%) 
Relaţia (12.47) permite verificarea lui cj mas la montaj, prin măsurarea lui sọ. 


n practică s-a dezvoltat o altă cale: dacă se ține seama de relaţiile (12.39) și 
(12.46), din relaţia (12.45) rezultă 


Gr mas = KuaEBI(D—a), (12.48) 


iar B se determină experimental, măsurînd forța F,. În adevăr, substituind 
pe fr = F,]h R din relaţia (12.30) în (12.35), cu relaţia (12.23) rezultă 


B=F,REI, (12.49) 


ceea ce permite să se verifice o; mas la montaj, pe baza forței F,. 

Relaţia (12.47) explică o particularitate importantă a segmentului și 
anume: efortul unitar de încovoiere nu depinde de înălțimea. segmentului. 

Pentru determinarea grosimii radiale se ține seama că la proiectare este 
rațional să se impună presiunea medie elastică pz, în raport cu condițiile de 
funcționare a segmentului. Din relația (12.40) rezultă p, ţinînd seama că 
momentul de inerție este I = h 42/12; astfel fr = ha? sg E/12 n(3—g) c Ri 
sau, substituind pe c din (12.23) și pe Rm din (12.46) rezultă, după simplificări 


pp = — 0424 Elsa) (12.50) 


3 
G) 
ala 

Relaţia (12.50) pune în evidență o a doua particularitate importantă a 
segmentului: presiunea medie elastică pp nu depinde de înălțimea segmentu- 
lui. Întrucît /, nu afectează. nici pe o; maz, rezultă că valoarea lui trebuie deter- 
minată din alte considerente și anume: 7) din condiția de evacuare a căldurii 
din piston; 2) din condiţia de a limita pulsaţia și vibrația radială a seg- 
mentului. 

Grosimea radială a segmentului se determină împărțind relațiile (12.47) 
și (12.50). În prealabil se introduce în relație rezistența admisibilă o,, adică 
Of mas = Cas Prin urmare ©Oaļpe = 1,50 Ku (D/a)l[(D/a) — 1], de unde 
Da = 0,5(14-V/ 142,66 c,[KuPzr). Neglijînd unitatea de sub radical și din 
fața radicalului se obține 


De 0,816 | oa/Kupr (12.51) 
a 


dar, pentru Ką = 2 se obţine relaţia clasică pentru dimensionarea segmen- 
tului de presiune constantă 


Da = 0,58 | oabr. (12.51) 


Raportul D/a reprezintă un factor constructiv de bază al segmentului (stan- 
darde și norme interne, definesc segmentul prin raportul Dja). Se amintește 
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Fig. 12.90. Soluţii de desfacere a 
segmentului la montaj. 


Copelele 
segmentului 


că Dja, a apărut ca parametru și în relația (12.14) care definește frecvența 
proprie a segmentului. Pentru o, = 2 380 daN/cm?, şi pr = 2 daN/cm 2 
rezultă D/a = 20. Din relația (12.47) se calculează sg. 

Verificarea segmentului la montaj. La montaj segmentul se desface prin 
îndepărtarea, capetelor pînă la distanța s4, atît cît este necesar pentru a îmbră- 
ca pistonul (fig. 12.90, a). Ca urmare, în secțiunea opusă capetelor apar efor- 
turi unitare care depind de gradul de desfacere (rostul sa) și de procedeul de 
desfacere. Procedeul clasic de desfacere constă din îndepărtarea capetelor cu 
ajutorul unui cleşte simplu care îmbracă segmentul și aplică o forță Fa nor- 
mală pe secțiunea capătului (b). 
Un procedeu de montaj mai efi- 
cient a fost elaborat de B. I. 
Ghinţburg: cleștele, de con- 
strucţie specială (c și 4) aplică la 
capetele segmentului un moment 
încovoietor (e). În afara celor două 
soluții menționate pot fi imagi- 
nate și alte scheme de aplicare a 
Fig. 12.91. Scheme de aplicare a forței la desfacerea forţei de desfacere, ilustrate în 

segmentului. figura (12.91); calculele arată că 
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prin aplicarea unui moment la capete (f), se dezvoltă eforturi unitare maxime 
de două ori mai mici decît cele produse de procedeul clasic (4). Întrucît la 
desfacere, efortul unitar de încovoiere poate depăși rezistența admisibilă este 
necesar să se compare valoarea lui cu c4. 

Pentru ca segmentul să treacă pe piston trebuie să devină tangent la piston 
în capătul opus rostului (punctul A, fig. 12.90, a). În această ipoteză se calcu- 
lează deformația fibrei medii după axa xx, a segmentului desfăcut. Se deter- 
mină apoi momentul de desfacere maxim, în secțiunea opusă rostului, în func- 
ţie de schema de încărcare a segmentului (fig. 12.91), se aplică ecuaţia lui 
Navier și se obține 


4E [1—(so]a)/n(3—6)] | (12.52) 
m [(Dja)—1) ? 


unde m = 1 pentru schema (4) și m=2 pentru schema (f). Condiția de veri- 
ficare este Gamar < Sa: 

Verificarea segmentului la dilatare. Rostul la cald s, se limitează deoarece 
la valori mari etanșarea este nesatisfăcătoare iar la valori mici apare pericolul 
de impact. Ca urmare, se determină valoarea rostului la montaj Sm, care asi- 
gură rostul la cald propus. Dacă, pe de o parte, lungimea segmentului la rece 
este (m D—s,), iar la cald (n D—s,) [l-+a,(4—20)]; dacă, pe de altă parte, 
perimetrul cilindrului la cald este m D[1--a,(4—t0)], rezultă. 


(mD—sm) Hast —t)]Hs=r D [1+a,(t—to)] 


= T Dara (ts — to) — telf —to)]+ Se A (12.53) 
lay a(t —to) 


Coeficienții de dilatare ai materialului de segment («,) și cilindru (a), au 
de obicei aceleași valori, cele două organe fiind confecţionate din fontă. 
a=(10...12):10”6. Pentru calcul, se admite, £—7p= 130...180*C. Rostul la 
cald se stabilește în funcție de alezaj și tipul motorului. Se admite s, = (0,0015 
...0,003)D pentru motoare răcite cu apă și s, = (0,0025. ..0,004)D pentru 
motoare răcite cu aer.Rostul de montaj variază după norme DIN între 0,2... 
0,7 mm, valoarea inferioară pentru alezajul D=50 mm, cea superioară pentru 
D=200 mm. 

Jocurile segmentului în canal. Jocurile axiale ale segmentului trebuie să 
fie cît mai mici pentru a reduce scăpările de gaze (fig. 12.92, a), dar ele nu pot 
fi micşorate sub o anumită limită deoarece apare pericolul de blocare. Jocurile 
axiale la MAS variază între 0,02. ..0,05 mm; jocuri mai mari la primul seg- 
ment. La MAC, jocurile axiale sînt mai mari: 0,03. ..0,13 mm; valori mai mari 
la segmentul de foc (0,1 mm), valori mici la segmentul de ungere (0,03 mm). 
La motorul răcit cu aer jocul se mărește cu 0,02...0,03 mm la primul seg- 
ment (0,13 mm). 

Jocurile radiale nu pot nici ele să se reducă sub o anumită limită, deoarece, 
în acest caz nu permit gazelor să ajungă în spatele segmentului și să acțio- 
neze în jurul pmi. Totodată ele trebuie să asigure securitatea segmentului față 
de tendința de dilatare a pistonului. Jocurile radiale sînt mai mari decît cele 
axiale (fig. 12.92, b). : 

Principii de calcul al segmentului. Calculul segmentului trebuie să conducă 
la soluţii care satisfac mai multe cerințe de bază: eficienţa la etanșare, preţ 
de fabricație redus, durabilitate, siguranță în funcționare. 


Sa maz 


m 
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Să Ki egmeni de 
72 = a| ungere 
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3| compresie 
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Fig. 12.92. Jocuri de montaj axiale și radiale. 


La declanșarea unui calcul de segment, proiectantul porneşte de la cî 
date fundamentale. Astfel, reina se Al elastică se iei dia cina 
derente majore, de aceea se alege deliberat în raport cu particularitățile func- 
tionale şi constructive ale motorului. Pentru realizarea unei etansări eficiente, 
Ps se stabilește în corelație cu presiunea radială a gazelor care participă activ 
la aplicarea. segmenților pe cilindru. La motoarele rapide, presiunea radială 
a gazelor are valori mult mai mici, ceea ce obligă la sporirea lui g. La motoa- 
rele de autovehicule cu turații foarte mari, din cauza vibraţiei, presiunea Agia 
valori cu atit mai mari cu cît turația este mai mare (fig. 12.93, a). O valoare 
ridicată a presiunii fx împiedică, de asemenea pulsaţia segmentului — datorită 
forțelor mari de frecare — şi mărește coeficientul de transfer de căldură prin 
contact, de la segment la cilindru. Cu toate acestea trebuie manifestată 


b/a 
26 
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Fig. 12.93 Mărimi caracteristice pentru calculul de proiectare al segmentului. 
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rezervă pentru valori prea ridicate ale presiunii pg deoarece ele provoacă 
uzuri însemnate. Valori superioare pentru pg se întîlnesc la motoarele de ale- 
zaj mic, de obicei puternic turate (b). 

Un al doilea parametru fundamental pe care proiectantul trebuie să-l pre- 
cizeze inițial este calitatea materialului, exprimată. prin două constante fizice: 
rezistența admisibilă la încovoiere o, și modulul de elasticitate E. Standardele 
prevăd în general utilizarea unor materiale de calitate superioară, la motoarele 
cu alezaje mici. Relaţia (12.51) arată că pentru un segment dat (D/a=—const.) 
dacă se cere o valoare ridicată a lui x este necesar să se sporească c, (b); 
relația (12.50) arată că pentru același segment, pg poate fi sporit numai utili- 
Zînd materiale cu E mai mare. În ceea ce privește raportul D/a se recomandă 
reducerea raportului D/a cu alezajul (b), dar creșterea lui pînă la 40%, la moto- 
zul supraalimentat. 

Este rațional ca grosimea radială să aibă valori reduse pentru a micșora 
masa segmentului, ceea ce conduce la valori mari ale raportului D/a. Dacă 
nu se pot utiliza materiale cu calități elastice superioare, relația (12.50) arată 
că se pot realiza segmenţi care dezvoltă o presiune pg mare numai cu rapoarte 
D|a reduse ceea ce explică reducerea raportului D/a cu alezajul. În asemenea 
cazuri se obțin avantaje suplimentare pentru răcirea pistonului și îndepărta- 
rea pericolului de vibrație radială. Mărirea grosimii radiale a segmentului 
(a=1,4...7 mm, valorile superioare la MAC) conduce însă la creșterea efor- 
turilor unitare în secțiune (rel. 12.47), ceea ce impune folosirea unor materiale 
cu O, mai mare. 

Trecînd la calculul de verificare se observă că efortul unitar la desfacerea 
segmentului (rel. 12.52) este cu atît mai mare cu cît sg este mai mic (592 = 
= 3. . .4,2), ceea ce este de înţeles deoarece, în acest caz, segmentul trebuie 
desfăcut mai mult pentru montaj; materialele cu E mare amplifică de 
asemenea efortul unitar Osmar Care este cu 10...30% mai mare decît op mar. 
În plus, Ga mar ȘI Gf mas ajung pînă la 50...70% din limita de rezistență de 
rupere la încovoiere a fontei. 

Una, dintre problemele spinoase ale proiectării segmentului o constituie 
determinarea înălțimii segmentului, deși eforturile unitare și presiunea medie 
elastică, nu depind de 4. Alegerea rațională a înălțimii / depinde de mai mulți 
factori. Pentru a răci pistonul, segmentul trebuie să fie înalt. La motoarele 
rapide soluţia. este obiecționabilă deoarece implică un piston înalt și un seg- 
ment greu care intră ușor în pulsaţie și vibrație. De aceea se recomandă redu- 
cerea înălțimii segmentului odată cu creșterea turației motorului (fig. 12.93, c). 
Pînă la un alezaj de 90 mm, se confecționează trei clase de segmenți cu 4=1,5; 
2; 2,5 mm. Pentru alezaje D = 90...200 mm se confecționează segmenţi cu 
h = 2...4 mm. 


Pentru proiectant se pune problema, alegerii numărului de segmenți. Un număr mai mare. 
de segmenţi nu îmbunătățește etanșarea dar mărește în schimb înălțimea pistonului. Un nu- 
măr prea mic de segmenți nu realizează siguranța în funcționare. Utilizarea unui număr mare 
de segmenți reprezintă o soluție interesantă cînd trebuie redus nivelul termic al pistonului. 
La MAC de autovehicule se folosesc cu unul pînă la doi segmenți mai mult decît la MAS 
(fig. 12.94). La MAS este suficient un segment de ungere și se plasează la partea inferioară a 
regiunii portsegment; cînd se folosesc doi segmenţi de ungere, canalul celui de-al doilea, segment 
se plasează la partea inferioară a mantalei. Soluția cu doi segmenți de ungere este curentă la 
MAC deoarece jocul dintre piston și cilindru fiind mai mare, trecerea uleiului spre camera de 
ardere este ușurată; 
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Segment de compresie 


——— Segment de ungere 


Fig. 12.94. Numărul de segmenţi pentru motoarele de autovehicule. D 


i O soluție eficientă pentru un ansamblu de segmenți care echipează un MAC se arată în 
figura 12.95. Segmentul de foc de secțiune dreptunghiulară evacuează energic căldura din piston, 
și deavotă o presiune medie pp relativ mică (acționează eficient gazele din spatele ee ina 
— presinnea; $, este mare); ceilalți segmenți de compresie sînt conici, deoarece presiunea p, 
e mică iar ulèiul de ungere este încă în cantitate mare. ý 


Confecționarea unui piston cu numai doi segmenți, unul de compresie și 
unul de ungere, este un deziderat, deoarece are ii consecință o ie li 
înălțimii pistonului şi a motorului. Soluția nu trebuie să afecteze performanţele 
atinse astăzi privind: eficiența etanșării la gaze, consumul de ulei, rezistența 
la uzare, pericolul de blocare și gripare. Proiectul unui piston cu doi segmenţi 
se bazează pe opinia că segmenții care urmează segmentului de foc participă 
cu o pondere redusă la etanșare și se pot elimina, opinie care este în opoziţie 
cu părerea clasică (v. pag. 438). Ideea unui piston cu doi segmenți a fost 
verificată experimental pe un motor diesel de camion, cu șase cilindri în V, 
prevăzut cu turbosupraalimentare, care dezvoltă o presiune medie f, = 11 6 
daN/cm?, la 2 200 rot/min și are ca dimensiuni fundamentale D = 114 mm 
S = 140 mm. Pistonul iniţial avea trei segmenți și lucra la o presiune maximă 
de Ia daN/cm 5 pistonul modificat, cu doi segmenți avea o înălțime cu circa 
30% mai mică (fig. 12.96). S-au făcut încercări cu mai multe tipuri de seg- 
menți; soluția finală este arătată în tabela 12.23. Încercările cu un motor 
a esuat (6 000 ore în laborator și circa 1 400 000 km pe cale) au dat rezul- 
ate bune. 
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Fig. 12.95. „Ansamblul 
de segmenţi pentru un Fig. 12.96. Comparaţie între dimensiunile 
MAC de autocamion. pistonului cu 2 şi 3 segmenţi. 
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Tabela 12.23 


Particularităţile ansamblului de segmenţi 


Ansamblul de doi 


Ansamblul inițial 
De | de trei segmenți* | segmenţi ** 
Caracteristica 
| Dja | petdaNfemt) | Dja pEldaN/cm?] 
l 
I-ul segment (cromat) 36 
Al Il-lea segment (cromat) 48 — — — 
AL III-lea segment (de ungere) 22,5 8,8 41 17,6 
Consumul de ulei, în g/CPh 0,453 0,226 


* I-ul segment are secțiunea dreptunghiulară ; 
** I-ul segment este segment de torsiune. 


12.3.5. PRECIZIA DE FABRICAȚIE 


Rugozitatea suprafeței laterale a segmentului nu trebuie să fie mai 
mare decît 1,6 um. Deoarece la suprafețele frontale tasarea microneregula- 
rităților este mai puțin activă prin rodaj, iar rolul suprafețelor frontale în 
procesul de etanșare este considerabil se recomandă o rugozitate inițială 
de 0,4...1,6 um. 

Toleranţele de fabricație trebuie să reprezinte cel mult 1/2 din jocuri, 
pentru a preveni blocajul. Ca urmare, pentru înălțimea segmentului se admit 
abateri de 0,01. ..0,02 mm iar pentru diametrul D, abateri de 0,1 mm. 
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13, 


BIELA 


Biela este organul mecanismului motor care transmite forța de presiune 
a gazelor de la piston la arborele cotit și servește la transformarea mișcării 
alternative de translație a pistonului în mișcarea de rotație a arborelui cotit. 
Biela este compusă din trei părți (fig. 13.1): partea articulată, cu bolțul se 
numește piciorul bielei (1); partea. articulată cu manetonul arborelui cotit se 
numește capul bielei (2); partea centrală se numeşte corpul biele (3). 


13.1. ANALIZA FUNCŢIONALĂ 


Biela este solicitată de forța de presiune a gazelor la compresiune și 
flambaj ; forța de inerție a grupului piston solicită biela la întindere și compre- 
siune.Biela este supusă la solicitări variabile. Mărimea sarcinii aplicate impune: 
bielei o condiție fundamentală: să posede o rezistență mecanică superioară.. 
Sub. acțiunea forțelor, părțile componente ale bielei se deformează. diferit. 
Forţa de presiune produce în corpul bielei o deformație remanentă care, 
micșorind lungimea b (fig. 13.2, a) dintre axele piciorului și capului, 


Fig. 13.1 Părțile 
componente ale 
bielei. 


Fig. 13.2. Deformaţiile bielei. 
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împiedică mișcarea liberă. Sub acţiunea aceleiași forțe, corpul bielei se 
deformează astfel (efectul de flambaj) încît se compromite paralelismul 
axelor (b), ceea ce constituie cauza principală a uzării lagărelor și a slăbirii 
pieselor din mecanismul motor. Sub acțiunea forțelor axiale de inerție 
piciorul și capul bielei se ovalizează (c), ceea ce creează pericolul de gripaj. 
Forţele tangențiale de inerție (4) produc solicitarea de încovoiere a corpului. 
Încovoierea bielei poate apărea și din cauza dispoziției excentrice (e) a forței 
„de compresiune, determinată de jocul radial dintre bolţ şi bucșă. Deformarea 
bielei fiind cauza principală a micșorării fiabilităţii ei și mai ales a organelor 
conjugate, impune o a doua cerință fundamentală: biela să posede o rigiditate 
superioară. 

Din punct de vedere funcțional, o deosebită importanţă prezintă. lungimea b, 
a bielei. Bielele lungi (A = 0,2...0,25) conduc la forțe normale mai reduse 
(oblicitatea fi mai mică), ceea ce micșorează frecarea, dintre cilindru și piston 
(v. par. 10.4). Soluţia conduce în schimb la mărirea înălțimii motorului, la 
«creșterea masei acestuia și la reducerea rigidității bielei, la apariţia unor soli- 
citări importante de flambaj în corpul bielei. La reducerea raportului S/D 
de la 1,25 la 0,8 s-a obţinut (fig. 13.3) o bielă cu rigiditate sporită, la care soli- 
citările de flambaj au devenit practic neinteresante. 

Dezvoltînd forțe însemnate de inerție, biela creează solicitări mari în 
lagăre, de aici un alt deziderat important: masa, bielei să fie cît mai mică, 
Drept indice de comparaţie a masei bielei se alege masa raportată a bielei 
Mp (fig. 13.4) (v. și tab. 10.6). Se constată că după fabricație masa bielei varia- 
ză în limite largi + 5% (pentru mg = 400 g, A mp = + 20 g). Pentru echili- 
brare se cere ca abaterea să fie sub 1%. De aceea, la piciorul și capul bielei se 
prevăd, zone îngroșate, din care se elimină material pentru corectarea masei 
mp (pentru mp = 400 g, se admite A mg = 3 g). 

Dacă arborele cotit nu este alcătuit din elemente demontabile, capul 
bielei se poate articula pe maneton numai dacă este secționat (v. fig. 13.1). 
Partea inferioară a capului se numește capac şi se prinde de partea superioară 
prin şuruburi. Capetele bielei fiind articulate, trebuie asigurată ungerea 
suprafeţelor în mișcare relativă. Piciorul bielei se unge prin cădere liberă sau 
sub presiune. Pentru a reduce frecarea şi a preveni gripajul, în piciorul bielei 
se montează o bucșă din material antifricțiune. Manetonul se deplasează pe 


D 0 00 130 150 ioo] 
Fig. 13.4. Dependența masei raportate 
a bielei de alezaj. 


Fig. 13.3. 


Comparație 
între lungimile bielei unui 
motor cu cursă scurtă (a) 
şi cu cursă lungă b). 


478 


periferia interioară a capului, 
în același sens, cu viteze ridica- 
te: în aceste condiții se poate 
realiza un regim hidrodinamic 
de ungere. Uleiul se aduce în 
articulație sub presiune, iar 
capul bielei este prevăzut cu 
un cuzinet. i 


13.2. CONSTRUCŢIA BIELEI 


Construeţia piciorului bie- g 
lei. Piciorul bielei are forma 
unui tub (fig. 13.5, a). La par- 
tea superioară se lasă material 
în exces (E) pentru corectarea 
masei. Sub acţiunea forței de i De ni 
presiune a gazelor piciorul bie- Fig. 13.5. Forme constructive ale piciorului bielei. 
lei se deformează (b); el se p T9 
rigidizează pe căi diferite. Astfel, se mărește raza de racordare dintre picior 
şi corp (c), dar biela își pierde sveltețea; soluția (4) (e = co) este convena- 
bilă pentru MAC supraalimentat. La MAC, forța Fp fiind mult mai mare 
decît forța Fay se îngroașă la exterior partea inferioară a piciorului (e) prin 
dezaxarea cercului exterior al piciorulai. Dacă ungerea se face prin stropire 
se practică un orificiu (fig. 13.6, a) sau v tăietură (b) la partea Superioară a 
piciorului. Dacă uleiul este adus sub presiune se practică un canal în corpul 


PIZ 


Fig. 13.6. Soluţii pentru un- 
gerea piciorului bielei. 
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bielei prin care sosește uleiul la picior (c). Dacă este necesar să se asigure 
răcirea simplă a capului pistonului, prin jeturi de ulei, se prelungește canalul 
pînă la extremitate și se prevede, la capătul lui un pulverizator P (4). 
La MAC puternic încărcat (F, >Fap), bolțul fiind aplicat cu o forță mare pe 
partea inferioară a bucșei, se expulzează ușor pelicula de ulei. De aceea se 
evazează o zonă pe partea superioară a bucșei (fig. 13.6, e) în care se formează 
o pernă de ulei, care alimentează ungerea părții inferioare. Cînd piciorul 
bielei este elastic, bolt fix în picior, se execută o tăietură la partea inferioară 
a piciorului sau lateral (fig. 13.7) pentru a ușura montajul iar bucșa se elimină. 
Bucșa se montează în piciorul bielei prin strîngere. Dacă presiunea dintre 
bolt și bucșă atinge valori ridicate, bucșa se montează flotantă. Uneori se 
utilizează un rulment cu ace care mărește durata de funcționare a articulației. 

Construcţia corpului bielei. Solicitarea corpului la flambaj este posibilă 
în două planuri ale bielei: în planul de mișcare (planul de oscilație) în care 
biela se consideră articulată și într-un plan normal (fig. 13.8, a) în care biela 
se consideră încastrată. (planul de încastrare sau planul arborelui). Se știe că 
solicitarea la flambaj a unei bare este de 4 ori mai mare în planul de oscilație 
decît în planul de încastrare. Pentru o solicitare uniformă a materialului, 
momentul de inerție al secțiunii transversale a corpului bielei, teoretic, trebuie 
să fie de 4 ori mai mare în planul de oscilație decît în planul de încastrare. 
O asemenea condiție poate fi satisfăcută numai dacă secțiunea transversală 
a corpului bielei este de forma unui dublu T cu tălpile paralele cu planul de 
încastrare. Axele oo și ce fiind conținute în planul de oscilație, respectiv în- 
castrare (b) atunci momentele de inerție față de cele două axe trebuie să în- 
deplinească teoretic condiția : I, = 4 Ip. Corpul bielei cu profil dublu T se 
forjează. în matriță. Forjarea unei biele lungi cu profil dublu T, constituie o 
problemă dificilă, din care cauză secțiunii transversale a corpului i se atribuie 


Fig. 13.7. Soluţii de picior 
elastic şi elementele com- 
ponente ale bielei: 


7—biela; 2—bolţul; 3—șurubulde 
fixare a bolțului; 4— capacul bi- 
elei; 5—șuruburile pentru fixarea 
capacului; 6— siguranța de tablă 
contra rotirii șuruburilor; 7—cu- 
zinet; 8—oriiiciu pentru deplasa- 
rea unui jet de ulei pe oglinda 
cilindrului. 
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| 
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Plan de Plan de i 
oscilație încastrare ic 


a b c 3 
Fig. 13.8. Forma secțiunii corpului în raport cu planul de oscilație 
şi încastrare. 


o formă circulară (4) ; biela cu profil dublu T fiind o construcție mai rigidă, 
reprezintă soluția cea mai răspîndită la motoarele de autovehicule. În figura 
13.9 se arată diferite forme ale secțiunii transversale a corpului unor biele de 
motoare pentru autovehicule. 


Secţiunile cu raze mari de racordare (Rap) sînt mai convenabile fabricației, deoarece nece- 
sită matrițe cu muchii rotunde, care se uzează mai greu. În schimb, bielele cu raze mici de racor- 
dare (R) sint mai zvelte. Secţiunea găurită se utilizează, pentru biele de lungime relativ 
mică. Cînd biela este lungă, găurirea, produce grosimi inegale ale pereților; în acest caz, se 
prevede în exteriorul corpului o țeavă prin care uleiul este deplasat de la cap la picior. Corpul 
bielei se racordează larg la cap pentru a evita concentrarea de tensiune la îmbinare. Gro- 
simea tălpilor rămîne neschimbată. 


Construcţia capului bielei. Capul bielei trebuie, să satisfacă mai multe 
cerințe: 1) să aibă rigiditate superioară condiționată de funcționarea normală 
a cuzinetului; 2) să aibă o masă redusă (forțe de inerție mici); 3) să aibă dimen- 
siuni reduse, deoarece acestea. determină conturul carterului (v. profilul 
de „„mandolină” fig. 15.15) și fac posibilă la montaj sau demontaj trecerea 
bielei prin cilindru ; 4) să aibă o racordare largă cu corpul pentru a atenua 
efectul de concentrare a tensiunilor. 
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Fig. 13.9. Forme și dimensiuni ale 

secțiunii transversale a corpului 

bielei pentru motoare de auto- 
vehicule. 
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Capul bielei este secționat, capacul se separă de 
partea superioară a capului, după un plan normal pe 
axa bielei, sau după un plan oblic, înclinat de obicei la 
45°, mai rar la 30° sau 60° faţă de planul de încastrare. 
Secţionarea după un plan oblic se execută cînd dimensi- 
unea capului în planul de oscilație, nu permite trecerea 
bielei prin cilindru, la montaj. În cazul separării după 
un plan oblic forța de întindere care solicită capacul 
(F,) se descompune în două componente (fig. 13.10), 
Componenta axială (F,«) solicită şurubul la întindere. 
Întrucît nu este permisă solicitarea transversală a șuru- 
burilor, acestea: se descarcă de componenta tangenţială 
(Fu) prin intermediul unor praguri (4) sau renuri tri- 
unghiulare (fig. 13.11, æ şi b). La unele motoare lungi- 
mea capului e mai mică decît lungimea piciorului (v. 
fig. 13.19), deoarece diametrul capului fiind incompara- 

A bil mai mare, suprafața portantă este suficientă pentru 
Fig.13.10. Descompunerea a prelua presiunile specifice. La motoarele în V cu 
forței de întindere în cazul „. S $ : e 
separärii capului după Piele alăturate (c) se reduce lungimea capului la mi- 

un plan oblic. nimum pentru a micșora solicitarea de încovoiere a 

manetonului. Pentru a micșora diametrul exterior al 

capului, distanța dintre şuruburi trebuie să fie cît mai mică, grosimea, 
minimă %, a peretelui interior al capului, fiind de 1,0 ..1,5 mm (4). 

La unele construcții grosimea h, se anulează, iar șurubul pătrunde în corpul 

cuzinetului (e). Grosimea minimă a peretelui exterior (%,) este de 2 mm. 


Fig. 13.11. Soluţii constructive pentru descărcarea șuruburilor (a și b); mărimi 
caracteristice (c, d şi e). 
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ea pe 


Fig. 13.13.  Nervuri de 


Fig. 13.12. Eliminarea zonelor de concentrare a ri de 
rigidizare a capacului bielei. 


tensiunilor de la partea superioară a capului. 


Muchiile ascuțite din partea superioară a capului, duc la ruperi (fig. 13.12, a); 
de aceea ele se înlocuiesc cu racordări (b) și degajări (c). Capacul bielei se rigi- 
dizează prin nervuri (fig. 13.13) care sporesc însă masa bielei și dificultățile 
de fabricaţie. În partea superioară a capului se practică un orificiu prin care 
uleiul este proiectat de forța centrifugă pe oglinda cilindrului odată cu uleiul 
scăpat pe la marginile capului (fig. 13.14). | 

La motoarele cu cilindrii în V, dacă bielele care lucrează pe același maneton 
sînt alăturate, capul lor este identic cu cel al bielelor pentru motoarele în linie. 
În cazul ambielajului în furcă, una din biele are capul în furcă (fig. 13.15, a) 
iar cealaltă — bielă interioară — are capul normal (b). Ambele biele lucrează 
asupra aceleiași bucșe 7. În cazul ambielajului articulat, biela 7 (fig. 13.16) 
transmite mișcarea. bielei mame 2; în articulaţie se prevede bucșa 3 (fixată 
prin pana 4) cu cuzinetul 5, iar suprafața portantă se alimentează cu ulei sub 


smun Jet sub presiune 


ame Sfropire 


Fig. 13.14. Ungerea cu ulei a cilindrului. 
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Fig. 13.15. Biele pentru motoare în V: 
a—bielă în furcă; b—bielă interioară; c — cuzinet, 


presiune de la maneton. Datorită simplităţii constructive și de montaj soluția 
cu biele alăturate este cea mai răspîndită la motoarele de autovehicule, deși 
are ca dezavantaje: mărirea lungimii manetonului (ceea ce amplifică solici- 
tarea la încovoiere) și totodată a motorului. ` 


‘Deformarea capului bielei este hotărîtoare pentru ținuta de serviciu a cuzinetului. Ova- 
lizarea se determină simplu în felul următor: se încorporează în capul bielei un număr de 
ştifturi (fig. 13.17) și se măsoară distanța, dintre ştifturi; se aplică apoi o forță de întindere 
a capului (prin intermediul unui bolț de diametru egal cu al manetonului) care egalează, forța, 
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Fig. 13.16. Biele pentru motoare în V: 
1 — bieletă;2 — bielă-mamă. 
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maximă de inerție; se compară distanțele între ştifturi după 
deformare cu acelea măsurate înaintea, deformării. 


Şuruburile de bielă. Pentru prinderea capa- 
cului se utilizează adesea două sau patru șuru- 
buri cu piuliță (fig. 13.18, a). Prinderea se face 
din partea capacului, fiind astfel ușor accesibilă. 
La unele biele, pentru a micşora dimensiunile ca- 
pului, se folosesc şuruburi fără piulițe. Este 
avantajos a se fileta gaura în capacul bielei (b) 
deoarece în acest caz, la defectarea filetului se 
înlocuiește numai capacul, soluția complică însă 
montajul, de aceea se preferă filetarea găurii în 
partea superioară a capului (c). O soluție co- Fig. 13.17. Procedeu pen- 
modă dar scumpă, constă în folosirea unor șuru- “1 ireala osia 
buri prizoniere (4) prelucrate dintr-o bucată cu Sai 
partea superioară a capului. Șurubul are o formă specială ; capul este pre- 
văzut cu un umăr care intră într-un prag din capul bielei (e) pentru a îm- 
piedica rotirea la montaj. ` 


Corpul şurubului se prevede cu un prag (1) care permite centrarea, capacului. Partea 
neiiletată este degajată pentru a-i micșora masa și a reduce efectul de concentrare a tensiu- 
nilor la capătul filetului; este recomandabil să fie cît mai lungă. Trecerea, de la filet Ja, partea 
netedă a şurubului, trebuie să se facă lin pentru a mări limita, de oboseală, iar diametrul 
părţii netede trebuie să fie mai mic decit diametrul interior al filetului (f şi h). Aria secțiunii 
părții netede, trebuie să fie practic 80% din aria secțiunii filetate, măsurată în șanțul filetu- 
lui. Șurubul se asigură contra rotirii cu siguranțe de tablă, individuale (h şi i) sau comune 
(v. fig. 13.7). 


Fig. 13.18. Şuruburi pentru prinderea capului de bielă. 


485 


min.40 după ajus- 162-019 | 


după ajustarea 
greutatii 


24999-25002 


25002-25005 


| 005-2008 | rosu | 
Material 4i Mali! 926 Siza 
46, 
RE 
Q Ji E A i 
16 mată el 


— Axa găurii p25? gogy și 660 * preuie să fie în acerasi plan și paralele 
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— Qyolitalea si conicitatea găurii 960 *% sub 0010mm 
~ Capacul bielei trebuje să se așeze pe bielă pe întreaga suprafată de împreunare 
Joc nu se admije i R 
- La finisarea găurii 9605" suruburile bielei se vor stringe cu momentul 6-7kgfin 
— Grevlaleo bielei asamblare va fi în limitele de 745---8{59 si se verific prin măsura- 
rea greulčhi repartizate ha ambele capele 


Fig. 13.19. Biela motorului SR-211. 


Cuzineţii bielei. La motoarele pentru autovehicule se folosesc pe scară 
largă cuzineții subțiri, formați din două părți semicilindrice (v. fig. 13.7). 
Cuzineţii se confecționează din bandă de oţel cu conținut redus de carbon, 
cu grosimea 0,9...2,5 mm (sau è = 0,03...0,05 din diametrul manetonului 
du, V. tab. 14.1), pe suprafața interioară aplicîndu-se un material antifricțiune 
(v. cap. 15). Cuzinetul se montează cu strîngere (0,04.. 0,08 mm) ceea ce 
asigură. un contact mai bun cu capul bielei necesar pentru evacuarea căldurii. 
Strîngerea mai mare se aplică la cuzinetul cu grosime mai mică. Lao strîngere 
de 0,06 mm, corespunde o tensiune de 800... 1100 daN/cm 2. Pentru a preveni 
vibrația cuzinetului este suficient 1000 daN/cm ?. Strîngerea împiedică rotirea 
cuzinetului (în același scop cuzinetul se prevede cu un prag de fixare (v. fig. 
13.20) ceea ce este necesar pentru a preveni obturarea orificiului de ulei din 
capul bielei. Cuzineţii cu pereţii groși, se utilizează la motoarele cu ambielaj 
în furcă (v. fig. 13.15) deoarece suplinesc rigiditatea capului în furcă. În figu- 
rile (13.19) și (13.20) se prezintă bielele motoarelor SR-211 şi D-203 care 
ilustrează o parte din soluţiile constructive discutate. 


13.3. MATERIALE PENTRU BIELĂ 


Bielele se confecționează din: a) oţel carbon de calitate (STAS 880-66, 
mărcile OLC 45X, OLC50): b) oţel aliat cu elemente de aliere: Cr, Mn, Mo, 
Ni, V (STAS 781-66, mărcile: 40C10; 41MoC11; 41VMoC17; STAS 8580-74, 
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250-00 


e e ~ 


80:00 


Conditii tehnic 
1. Axa găurilor gth; p40 sig 79 kebvie să fe 7. Stringerea bu/oanelar capacului bielei seva 


în același plan cu exactitate de 006: 100 foce cuun moment egal cu 16---IBkgtia 
2. Ovalitafeo şiconiciiatea alezojulvig 44mm; 8B, Diferența de greulale pentru vn complet de i 
ce/ mult 0015 biele pe un motor se admite max. 30g. Greu 


3. Ovalifatea si conicifaleo alezajului g 40mm; tafea cerulă se obline prin înoepĂrIarea mes 
ce/mult 0008 tolulvi la început În locurile, A geurmă. după 
+ Dyalitatea si conicitalea alezgivlui ø 73mm; necesitate, în locul, B; nedepësind limitele 


cel mult 0012 indicale 
5. Abaterea dela perpendicularitatea axei 3. Găurile pentru ungerea axului pistonulo} 
găurii pentru şuruburi fară de supra — Cupă prelucrare se var curğğ de span 


Yofa de împreunare a capacului bjelei 70. Muchiile ascuțire se var leşi 
cel mult 01:100 

6. Capacul bielei frebuie să culce pe biel Material : UC-455 
strins. Nu se admite foc 


Tig. 13.20. Biela motorului D— 103. 


34MoCN15AT) ; c) aliaj uşor (duraluminiu) ; d) fontă cu grafit nodular. 
RA de o la a d oțelurilor pentru bielă trebuie să fie cu- 
prinsă între 80...105 daN/mm ?. Bielele din oțeluri aliate se lustruiesc fiind 
foarte sensibile la concentrarea de tensiuni. O metodă mai eficientă și econo- 
mică de ridicare a rezistenței la oboseală, s-a dovedit a fi ecruisarea (durifi- 
carea bielelor cu alice). | 


i 


Biela din duraluminiu cu compoziția Cu = 4,3%, Si = 0,3%, Mg = 1,0%, Fe! 1%, 
Mn = 0,5%, tratată prin călire în apă la 480°C, are o rezistență de rupere la tractiune 40 
daN/mm? şi o masă cu circa 40% mai mică (pentru un MAS de 2 l mp = 865 g din OL și 
mp = 492 g din duraluminiu forjat, pentru un MAS de 0,75 1 s-a obținut mp = 408 g, TOSPECA 
tiv mp= 245 g). S-a încercat turnarea directă a bielei din aliaj ușor pe manetonul arborelui 
cotit, cementat sau nitrurat. Biela, din duraluminiu avînd Ep = 7 300 daN/mm? față de Eor, = 
= 21000 daN/mm? are o rezistență mică, la flambaj. 


Suruburile de bielă se execută din oțeluri aliate pentru îmbunătățire 


(STAS 791-66, mărcile: 45C10; 41CN12; 34MoCN15) cu rezistență la rupere 
de 70...80 daN/mm 2. Bucșele din piciorul bielei se confecționează din bron- 
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Tabela 13.7 
Material pentru bueşa din piciorul bielei * 

alu | Compoziţia [%] 
materialon Cu st P | za Pb Zn + Pb 
A | 85,35 12 0,15 — — 2,5 
B | 9142 8,5 0,3 — — — 
€ 89,5 3,5 4 4 > 
D 80,0 10 | — | = 10 


* STAS 19812-75, pentru bronzuri cu aluminiu, mărcile : CuAi 10Fe3; CuAl 10Fe5Ni5; 


STAS 1512-75, pentru bronz cu plumb, mărcile : CuPb105n; CuPb25; STAS 197/2-76, pentru 
bronz cu staniu, marca: CuSn12Ni. 


zuri (tab. 13.1) cu rezistenţă. ridicată la uzare și rupere (bronz cu plumb; 
bronz cu aluminiu, bronz fosforos). 


13.4. CALCULUL BIELEI 


Piciorul bielei. Dimensiunile caracteristice ale piciorului bielei (fig. 13.21) 
se determină inițial pe baza datelor constructive (tab. 13.2). Piciorul bielei 
suportă: 1) solicitarea de întindere produsă de forța de inerție a grupului 
piston; 2) solicitarea de compresiune produsă de forța de presiune a gazelor; 
3) solicitarea de fretare, produsă. de bucșă sau de bolt cînd sînt introduse cu 
strîngere în picior. 

1) Solicitarea de întindere. Forţa de întindere F, (rel. 1, tab. 13.3) are 
valoarea maximă cînd forța de presiune este neglijabilă, deci cînd echipajul 
mobil se află la pmi, la începutul cursei de admisiune. Eforturile unitare 
produse de forța F, se determină în următoarele ipoteze: a) piciorul bielei 
reprezintă o grindă curbă, încastrată în zona de racordare a piciorului la corp; 
b) secțiunea de încastrare J—I (fig. 13.22, a) coincide cu secțiunea de racor- 
dare; c) forţa de întindere este distribuită uniform pe jumătatea superioară a 

piciorului. Pentru simplificarea calculelor se secționează 
s piciorul cu un plan vertical V—V (plan de simetrie). 


S . z v : s x 

BaL O secțiune oarecare este precizată prin unghiul ọ mă- 
Ea) surat față de secțiunea V—V; unghiul de încastrare 
CZ | er > 90%. Momentul încovoietor și forța normală în sec- 


țiunea de încastrare, determinate de forța de întindere 
F, sînt precizate de relaţiile (2) și (3), în care 7, este 
raza medie a piciorului. Momentul încovoietor și forța 
normală din secțiunea verticală se determină cu relațiile 
(4) și (5), stabilite în ipotezele că unghiul o, este invari- 
abil după deformare, iar săgeata secțiunii V—V după 
direcția N, este nulă, din cauza simetriei; unghiul e 
se măsoară în grade. Momentul încovoietor și forța 
normală. solicită atît piciorul cît și bucșa. Aceasta din 
urmă preia o fracțiune redusă din momentul încovoie- 
tor, în schimb preia o parte apreciabilă din forța nor- 


l 
ii 


Fig. 13.21. Dimensiu- 
nile caracteristice ale 
piciorului bielei. 
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[dă 


Tabela 13.2 


Dimensiunile caracteristice ale piciorului bielei 


| Dimensiunea MAS MAC 
i 


Diametrul exterior al piciorului, de (1,25... 1,65)dep (1,3... 17)dep 


Grosimea radială a piciorului, hp (0, 16...0,27)de (0, 16.. .0,20)dep 


Grosimea radială a bucșei, hp (0,075.. „0,085)deb | (0,080. ..0,085)da 


mală. Dacă N, și N, sînt forțele normale din secțiune, preluate de picior și 
bucșă, atunci evident N, = N, + N. Întrucît o, = cEoz = No/4 și = 
=eEp = NolAv (Op So Ap Aw Eor Și En. sînt eforturile unitare, 
ariile secțiunilor și modulele de elasticitate ale bielei sau oţelului, 
respectiv  bucșei sau bronzului, iar e “este alungirea); rezultă N, = 
= c: (ApEor + AvEa.). Notînd cu K fracțiunea din forța N, preluată 
de picior (N,= KN,) rezultă evident pentru K expresia (6). Efor- 
turile unitare din fibra exterioară o;, și fibra interioară oi, produse 
de forța F, variază cu secțiunea (v. fig. 13.22, b). Primul atinge valoarea 
maximă în secțiunea de încastrare, ultimul într-o secţiune situată la 90° 
față de secțiunea verticală. Eforturile unitare în secțiunea de încastrare se 
calculează cu relaţiile (7) și (8) stabilite pentru barele curbe de secțiune drept- 
unghiulară. Solicitarea în secțiunea de încastrare este cu atît mai redusă 
cu cît unghiul e, este mai mic (pentru er = 110° efortul unitar este de circa două 
ori mai mic decît pentru e = 125%; în acest caz piciorul se rigidizează dar 
masa crește. A TN 

2). Solicitarea de comprimare. Forța de comprimare F, are valoarea maximă 
cînd presiunea în cilindru este maximă. Se admite convenţional că forța 
maximă de compresiune se realizează în pmi și este determinată de forja 
maximă de presiune redusă de forța de inerție — relația (9). La determina- 
rea eforturilor unitare produse de forța F„ primele două ipoteze din cazul 
precedent se admit neschimbate; ipoteza a treia se substituie cu una mai 
apropiată de realitate și anume, se admite că forța F, se distribuie pe jumāä- 


a 
Fig. 13.22. Solicitarea piciorului bielei la întindere. 
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Relaţii de calcul pentru 


Tabela 13.3 
verificarea piciorului bielei 


Mărimea caracteristică 


Relaţia de calcul 


Forţa de întindere (tracțiune) a picio- 
rului 


Fi = (Fap)a=o = —mpro?(1 + A) Su) 


Momentul încovoietor în secțiunea I — I, 
determinat de forța Fs 


Mg, =M + Nârm( 1 — cos 97) — 
VA 


— 0,5 Firm(sin pr — cos er) 7 aA / lE (2) 


Forța normală în secțiunea de încastrare, 
determinată de forța Ft 


Né, = No cosọr + 0,5 Fe (sin er — cos ẹr)> 


Momentu! încovoietor în secțiunea V — V, 
determinat de forța Ft 


Forța normală în secțiunea V — V, de- 
terminat de forța Fg 


Coeficientul de proporționalitate K 


K - =0,4 
14 Ap A (6) 
áp Eor 
Efortul unitar în fibra exterioară, de- 4 6rm + hp y 
terminat de forța Fg, în secțiunea ep o= | ERS ap ENa jap 47) 
Efortul unitar în fibra interioară, deter- 4 Grm — hp i 1 
minat de forța Fi, în secțiunea pr oi = [zar iza = ho) + KNor Bi zP 
Sia 
rD? ` m 
Forţa de comprimare a piciorului Fe = A Pmaz — Mprmo(i + A) = 5) 35) IC) 


Momentul încovoietor în secțiunea I—I, 
determinat de forța Fe 


yji 
e d 
Pui pa ak A 
07m( cos e) E 37| 


3 sin 1 
za | SI IE esa Q1 cos er) (10) 
2 T TE 


ME, = Mo + N 


Ka 
Forța normală în secțiunea I — I, de- 
terminată de forța Fe 


Efortul unitar în fibra exterioară, de- 
terminat de forța Fe 


4 sin 
No coser + | Pı 


e 
Nor 2) 


1 mad A) 
— PI tn pr — Z cs er) ->029, 35 (9 
T T «i 


c Orm + hp 


+ KN? 
E hy(2rm + hp) 


Efortul unitar în fibra interioară, 
terminat de forța Fe z 


Strîngerea, termică 
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Tabela 13.3 (continuare) 


Mărimea caracteristică 


Relaţia de calcul 


Presiunea de fretaj 2 vald A Sm + Si (15) 
Za E O ea 
aja” da = 
9-0, 3 Eor Egz 
Efortul unitar în fibrele exterioară şi 24? d +2 
interioară, determinat de presiunea py| of = py a (16); = $r za 


sog VOS F02 


| Eforturile unitare maxime și minime din| Omar = of + oi %2 3,4 da, T (17) 
fibra exterioară } 
Omin = oi T o$ z 32,8 (7) 
Tu IROK | 
Coeficientul de si ă Š i via 
coeficientul de siguranță TE z ot o e a (18) 
4 Pr Pea S A al 
LE ere Yen ERT EE 


y Deformația piciorului | 8Fir3, (p9 — 90°)? 
A Slima = r (19) 
| 105 Eorl 
| ge 
ETA 
sa Da Valori pentru dezvoltarea calculului : 
Pr = 909... 130°; Eor = 2,1...2,2.106 daN/em?; Egz = 1,15. 10% daN/cm?; v = 0,3 


Sm = 0+004...008 mm, £= 100...150%C; ~oz = 10410-€ljgrd; aps = 18- 10-%jgră 


| 
ii St = 1800. ..2500 daN/cm? (oțel carbon); S-t = 3400...4000 daN/cm? (oțel aliat) 


W = 0,12...0;2; Bg = 1. Cu titlu informativ o_, œ (0,7...0,90_; = y din fi- 


| gura 13.24. 


| tatea inferioară a piciorului după o lege sinusoidală (fig. 13.23, 4). Momentul 
| încovoietor și forța normală în secțiunea I—I, determinate de forța F, 


sînt date de relaţiile (10) şi (11) în care-unghiul q, se măsoară în radiani. 
| Momentul încovoietor și forța normală în secțiunea 
| 


—V sînt calculate în 


=] Fig. 13.23. Solicitarea piciorului bielei la compresiune. 
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Tabela 13.4 


Valoarea relativă a momentului Mọ şi forţei No 


7 
Mărimea | > SI - 

| 90° | 100° | 105° 110° | 115° | 120° | 125° 130° 

NolFe. 103 0 0,11 045:|':0,9| 181 30| 60.1 8.5 

MS Farm. 103 0 | 0,031 0,110,25| 0,6 | 1,1| 18| 3,0 


OBEN 
tabela (13.4). Eforturile unitare în fibra exterioară (0%) și fibra interioară 
(6ş;) variază cu poziţia secțiunii (b): se observă că efortul unitar maxim 
de întindere se realizează în fibra interioară în secțiunea: de încastrare, iar 
efortul unitar maxim de compresiune, în fibra exterioară din aceeași secțiune. 
Eforturile unitare în secțiunea 'de încastrare se determină pe baza relațiilor 
(12) și (13) din tabela (13.3) asemănătoare cu precedentele. 

3). Solicitarea de fretave este o solicitare de compresiune. Ansamblul 
picior-bucșă se asimilează cu un sistem de două tuburi fretate, confecționate 
din materiale diferite. În timpul funcționării, bucșa din Bz se dilată mai 
mult decît piciorul bielei, ceea ce produce o solicitare suplimentară de com- 
presiune. Diferenţa dintre creșterea diametrului exterior al bucșei —apz di (t —: 
— 15°) şi diametrul interior al piciorului — &ozd;(t — 15°) reprezintă strîn- 
gerea termică S, dată de relaţia (14) care se adaugă la stringere de montaj Sm. 
Presiunea py, produsă prin strîngere între cele două tuburi este precizată 
de relaţia (15) în care v este coeficientul lui Poisson. Eforturile tinitare 
tangenţiale produse de strîngerea Sp + S, sînt precizate de relaţiile (16) şi 
(16'). Cînd bolţul se fixează cu strîngere, S, = 0. 

Coeficientul de siguranță se determină considerînd solicitarea la oboseală. 
Fibra. exterioară din secțiunea de încastrare este fibra cea "mai "obosită. 
Eforturile unitare maxim și minim sînt precizate de relaţiile (17) și (177), 


observîndu-se că o? este de semn opus lui oj. Ciclul de încărcare fiind asi- - 


metric, coeficientul de siguranță la oboseală este precizat de relația (18). 
În tabela (13.3) se indică valorile necesare pentru desfășurarea. câlculelor 
care se completează cu cele din figura 13.24. i 


Y 
70 
03 
8 
27 II E 
06 2 z0 
gsl AL] g 
04 [| oa 
03 J a 07 
22 l 06 
a yë 25. 
b. = 04 1 
30 50 W M- M 130, 100 10 15 20 25 3035 45 55 J0 100120 150180 200 250 
o;ftajmm?] [na] 
b 
Fig. 13.24. Diagrame pentru precizarea coeficienţilor de calitate (a) şi dimensional (b). 
1 — șlefuire fină : 2 — şlefuire brută; 3 — suprafața laminată cu crustă; 4 — oțel carbon fără cocentratori; 


5 — oţel aliat fără concentratori şi oțel carbon cu concentratori moderați ; 6 — oțel aliat cu concentratori ; 7 — 
ao oţel aliat cu concentratori foarte mari. 
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Tabela 13.5 


Dimensiunile corpului bielei 


Dimensiunea Relația 
B =0,735 H 
a = 0,167 H 
h = 0,666 H 
e = 0,583 H 


Hp = (048...150) de 
He = (1,1... 1,35) Hp 


Deformaţia piciorului bielei nu trebuie să depășească 1/2 din jocul de mon- 
taj pentru a preveni griparea bolțului flotant în bucșă. Deformația se pro-. 
duce sub acțiunea forței de inerție, se calculează pe baza ecuației lucrului 
mecanic de deformare și se obține relația (19) în care momentul de inerție 
I = bhèj12. 

Corpul bielei. Dimensiunile caracteristice mai răspîndite pentru profilul 
dublului T al corpului bielei sînt indicate în tabela (13.5) unde H reprezintă 
lăţimea tălpilor. Dacă lățimea H variază de la picior (1) la cap (H3) 
pentru dimensiunile caracteristice H, şi H, sînt date relații tot în tabela 
(13.5). Calculul de verificare se dezvoltă în secțiunea mediană M—M a cor- 
pului și în secțiunea minimă m—m sub picior (fig. 13.25, 4). Secțiunea medi- 
ană M—M este solicitată la întindere de forța de inerție a maselor grupului 
piston și a masei bielei mp situată deasupra ei. Se admite că mg = Map, 
deci forța de inerție se calculează din relația (10.37) cînd echipajul mobil este 
la pmi, la începutul cursei de admisiune, forța de presiune fiind neglija- 
bilă — relaţia. (1) din tabela 13.6. Dacă se dezvoltă calculul în secțiunea mini- 
mă m—m forța F, este dată de relaţia (1'); efortul unitar de întindere este 
precizat evident de relația (2). Efectul flambajului în cele două plane de 


ss 


>SSStceensosrs 


A 


Fig. 13.25. Dimensiunile corpului (a) și deformarea lui la flambaj în planul de 
` oscilație (b) şi în planul de încastrare (6). 


493 


Tabela 13.6 
Relaţii de ealcul pentru verificarea corpului bielei 
Mărimea caracteristică | Relaţia de calcul 
Forța de întindere (tracțiune) Fi = (Faa=o mare? + A) 2.2 7374, 347) 
Fi = (Fap)azo = —mpro?(1 + A) 22137491) 
Efortul unitar de întindere o: = Fi]A 230 da h 2 (2) 
EA FORON rea e 
Forța de compresiune TD? 
Fe = 4 Pmaz — manii +A) 33203 27 (3) 
r q 7 d; , 
Efortul unitar de compresiune de = FelA : 49 IAH au (4) 
Eforturile unitare de flambaj în planul de e bd? 
oscilație (o?) şi planul de încastrare op = RE LE (5) 
(0) A 
TUEA be F 6 
IOPE p ° (6) 
Fe 
60 = Ko FA < Ca (7) 
Fe 
00 = Ke — < Oa (8) 
A 
unde 
; bA ` 
Suma eforturilor unitare de compresiune] Kọ = 1 + C (9) 
și flambaj Te 
bA 
Roc a (10) 
Io 
Se 
C= 
nE 
|Eforturile unitare maxim şi minim la| Omaz = o° (11) 
motoarele în 4 timpi 
Omin = St (12) 
Coeficientul de siguranță 
Shia a = E = 2-25 u3 
k 
—s o, 
FREN + Vom 


Valori pentru dezvoltarea calculului : 
C = 0,00015... 0,0005; aa = 1600...2500 daNjem? (biele din oţel carbon); oa = 
= 2000. . .3000 daN/cm? (biele din oţel aliat); o_„ = 1800...2500 daN/cm? (biele din oțel 
carbon); oz = 3400. ..4000 daN/cm? (biele din oțel aliat); s — din figura 13.24, b, unde se 
identifică d cu H; y — din figura, 13.24, a, sau 1, 1... 1,5 pentru.hiele ecruisate; B= 1; b/be= 
= 1,15...3; teoretic b/b, = 2 
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oscilație și de încastrare se arată în figura 13.25 (b şi c). Lungimea de 
calcul în planul de articulaţie este distanța b dintre axe; lungimea b, în 
planul de încastrare variază de la b/2 pînă la distanţa dintre extremitățile 
piciorului şi capului bielei (4). Forţa de compresiune în secțiunea mediană 
este determinată de relația (3) stabilită în aceleași ipoteze cu relaţia (9) 
din tabela 13.3, iar efortul unitar este precizat de relația (4). Eforturile 
unitare de flambaj, în planul de oscilație (o?) și în planul de încastrare (o$) 
se determină cu relaţiile Navier-Rankine, relaţiile (5) și (6), în care 
c, este limita de elasticitate iar b, b, şi I„ I, sînt lungimile și momentele 
de inerție (v. fig. 13.25) determinate în planul de oscilație, respectiv în 
planul de încastrare. Pentru o solicitare rațională a materialului este de dorit 
să aibă loc condiția 07 = oș ceea ce conduce la relația [1,==1,(b/b,)2. 
Cu bjb = 2,18 se obține I, = 7,761, valoare realizată la biela motorului 
de turism Renault cu S/D = 85/105 mm. Pentru MAC, secțiunea bielei este 
mai masivă și se realizează b/b,=1,3...1,6. Însumînd eforturile unitare de 
compresiune și flambaj se obțin relaţiile .(7) și (8) unde Ko și K, din rela- 
tiile (9) și (10) rezultă prin identificare. La motoarele pentru automobile, 
mai ales cele cu cursă scurtă rezultă Ko = K, = 1,1...1,15 ceea ce arată 
că tensiunile de flambaj depășesc. numai cu 10...15% pe cele de compre- 
siune, fiind astfel de mică importanţă; ele iau valori importante la MAC 
cu biele lungi. Valorile admisibile o, pentru eforturile unitare o? și o“ sînt 
arătate în tabela 13.6. În unele cazuri se recomandă pentru biele din oțel 
aliat: o, = 20...22 daN/mm?. Întrucît corpul bielei este supus unor solicitări 
variabile de întindere și compresiune se determină. eforturile unitare maxime 
(rel. 11) și minime: (rel. 12), după care se calculează coeficientul de sigu- 
ranță la solicitarea variabilă de întindere — compresiune (rel. 13). 

Capul bielei. Dimensiunile principale ale capului bielei (diametrul inte- 
rior și lungimea) sînt determinate de cele ale manetonului (v. par. 14.4). 


Tabela 13.7 
Relaţii de calcul pentru verilicarea capului bielei 


Mărimea caracteristică Relaţia de calcul 


Forţa, de întindere * Fi = Fa + Fag G 


Dă 


Fi = — [mahas HA) + (mBu—mo)oza (2) 


Efortul unitar în fibra interioară în 0,023 ão 0,4 
secțiunea I — I c=F; 5; ale otrā (5) 
: h: + e) Wo ot Acuz 
Io 


Ga = 1000... 1500 daNjcm? 


Deformația, capului 0,0024 Frdăy zl 


oma 2002 Budai le 
oni > tea a), — ca 


(4) 


A = (0,0003. ..0,003) du 


* Verificarea se face pentru viteza unghiulară maximă muz, care corespunde turațici 
maxime de mers în gol. La MAS fără limitator nmagz=(1,5. . 1,7) np; la MAC, turația maximă 
de mers în gol pe caracteristica de regulator (v. par. 18.6). 
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Întrucît partea superioară a capului se racordează 
larg cu corpul, solicitarea de compresiune este 
neînsemnată. Solicitarea de întindere se transmite 
numai capacului și este determinată de forța de 
inerție a pieselor cu mișcare de translație (F4) 
și de forța centrifugă Fp a masei bielei mzy, 
mai puțin masa capacului mg— relaţiile (1) și (2) 
din tabela 13.7. Se admit următoarele ipoteze: 1) 
capul bielei este o bară curbă, continuă, capacul 
fiind montat cu strângere; 2) secțiunea cea mai 
solicitată este secțiunea de încastrare I—I (fig. 
13.26), situată în dreptul locașurilor pentru ca- 
Fig. 13.26. Solicitarea capa- Pul Șuruburilor; 3) capul bielei are secțiunea 
cului bilei la întindere. constantă de diametru mediu de egal cu distanța 

dintre axele șuruburilor (capul are o secțiune vari- 
abilă, greu de apreciat în calcul); 4) forța de întindere este distribuită pe 
jumătatea inferioară a capului bielei după o lege sinusoidală; 5) cuzinetul 
preia o fracțiune din momentul încovoietor și forța normală întrucît este 
montat cu strîngere; 6) ciclul de încărcare a capacului bielei este pulsator 
(deci e suficient să se compare eforturile unitare maxime). Întrucît unghiul 
de încastrare variază în limite restrînse se determină efortul unitar în fibra 
exterioară în ipoteza că ọr= 130°, relația (3), unde Ac, euz Io ȘI Iouz 
sînt ariile și momentele de inerție ale secțiunii capacului, respectiv cuzinetului, 
iar Wo modul de rezistență al capacului. Deformaţia maximă se produce în 
secțiunea de separare a capacului de cap, sub acțiunea forţei de inerție; este 
precizată de relația (4) și nu trebuie să depășească 1/2 din jocul de montaj A, 
arătat în tabelă (dọ — diametrul manetonului). 


Caleulul şuruburilor, Şurubul se dimensionează la întindere și se verifică la oboseală. 
În timpul funcționării, asupra şurubului lucrează, forța, Fp care se determină astfel: dacă z 
este numărul de şuruburi iar F, (relația 1 — tab. 13.7) este forța care acționează asupra 
capacului, forța care ar reveni unui șurub cînd planul de separare este normal, ar fi F; = 
= F,/z. Sub acțiunea forței inițiale de prestringere Fọ, şurubul se deformează cu mărimea 3; 
iar ansamblul cap-capac cu mărimea 8, (fig. 13.27, a). Cele două deformații. nu sînt de aceeași 
valoare, deoarece elasticitățile pieselor sînt diferite. Dacă asupra ansamblului lucrează în tim- 
pul funcționării, forța de întindere F/ şurubul se întinde în plus cu mărimea &;(b), iar 
capul fiind elastic își reduce deformația inițială la valoarea 8%. Modificarea forțelor și defor- 
mațiilor în timpul funcționării se urmărește comod, într-o diagramă forță-deformație (c). 


__ Ansomblu/ 
Înainte de deformare 


g 


Deformati 
pihadadlini la 


„Fig. 13.27. Scheme de deformare a şurubului și capului (a și b); diagrama forță-deformație ` 
a şurubului (c). ó 
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Forța care produce deformația totală (è, + 3!) a şurubului în timpul funcţionării se obține 
ridicând din D o verticală pînă întilnește dreapta, AB în G. Evident, De = Fr Ansamblul 
cap-capac se descarcă, forța Fo fiind mai mică decît forța Fo. Aşadar, în timpul funcționării 
asupra şurubului lucrează forța suplimentară F, și nu chiar forța F; Se obţin egalitäfile: 
F; =F, + F, =F; + Fo. Pentru a asigura etanşeitatea ansamblului, necesară regimului 
nidrodinamic de ungere, forța de prestrîngere trebuie să îndeplinească următoarea sonete 
F, >F! altfel, deformația capului şi strîngerea, cuzinetului se anulează; pe da altă parte, 
Be F; nu trebuje să fie nici prea mare, deoarece solicită puternic şurubul la întindere. Astfel, 
se ia Fe = (2...3) Fi- M | a 
Forța suplimentară F, se determină ținînd seama, de elasticitatea, sistemului. Din ; 
rezultă F, = d tg ọ; pe de altă parte F; = EH + HG = òf tg Y + ò; tg ọ, astfel încit PIR 
= (tg olg + tg e). Dar tg} ṣi teo sînt chiar rigiditățile pieselor care se determină in 
ecuația de deformație (è = LF/AE). Prin definiție, rigiditatea k = F/ð sau k TARL sc 
diagrama, forță-deformație rezultă: tg e = Fă, și tg Y = FoJ8. adică tg e = k, şi tg} = ke 
Ca urmare 


di sau F, =xF$. 


F,= 
hs + ke 


s 


Constanta x se poate calcula pe baza dimensiunilor și elasticității ansamblului. R 
motoarele de automobil cu diametru mare al capului x = 0,2. . .0,25 și scade ded, 15 E) 
diametre mici. Diametrele fundului filetului 4, și al părţii netede d’ s determini cu ae i 
(1) şi (2) din tabela 13.8 unde c, este coeficientul de siguranță; o, — limita de Sa a 
factorul care ține seama de solicitările suplimentare de răsucire care apar la a P i 
tei; C, — factorul care ține seama de curgerea materialului în prezența, ie oei gali A 
E și Ca nu se introduc în relaţia, (2) pentru a nu mări rigiditatea şurubului (ds < d; 
avantajos pentru solicitarea la oboseală). 

Verificarea la oboseală se efectuează ținînd seama că ciclul de E 
pozitiv sau pulsant (fig. 13.28, a); efortul unitar maxim este determinat de E F. îi Te 
ţia (3), iar cel minim de forța Fa, relația (4). Coeficientul de siguranță se E pr i 
diagramei schematizate prin două linii frînte — metoda Ser Se en (b ). n P 
situat deasupra liniei OB — ciclul asimetric sau pulsant — coeficientul ge sei is 
relația (5); dacă ciclul este situat sub dreapta OB — ciclul ondulant = Cecile el e aia a 
6 dat de relația (6). Dacă este îndeplinită condiția (7) se aplică relația (5), dacă nu este în 
plinită, se aplică relația (6). 

Diagramele din figura 13.28 a și c evidențiază căile d 


à f < nadi A care 
ici E din posibilități este micșorarea, rigidității şurubului (9 > e ) ca i 
de solicitare la oboseală; una din p a e el Dir tă 


Jicitare este ondulant 
rela- 


e reducere a amplitudinii ciclurilor 


se obține prin mărirea, lungimii lui, micșorarea secțiunii sau redu 


tate; a doua posibilitate este mărirea rigidității capului (W — V”), a treia posibilitate este D 
ea forței de prestrîngere. Rolul deosebit pe care îl are forța de prestrîngere (asigură contactu 
i pentru a preveni rotirea și vibra- 
montaj. 


între cuzinet şi cap necesar pentru evacuarea de căldură, 


tia cuzinetului, modifică ciclul de solicitare variabilă), impune controlul ei atent la 


Geformatii 


g A z bielă 
Fig. 13.28. Cicluri de solicitare la oboseală a şurubului de bielă. 
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Tabela 13.8 
Relatii de caleul pentru veriiiearea şurubului de bielă 
t Mărimea caracteristică Relația de calcul 
Diametrul fundului filetului md? CF; 
— = e- 1 
alias (0 
Diametrul părții nefiletate rde Fi 2) 
= Ce — 2) 
4 3 9 ( 
Eforturile unitare în secțiunea filetată Ka Ff 3): na Fr 37 
(4) şi în secțiunea nefiletată (47) | mar = (5); Omas = -7 8) 
s 
T “i 4) 
G =— ; Gan 2 0 
min A; min A; ( 
[Coeficientul de siguranță pentru ciclurile “ue Si = 264.0) (a) 
i| situate deasupra liniei OB Br j 
— 5 + Von 
j| Coeficientul de siguranță pentru ciclurile pa Se 2N (6) 
ìi situate sub linia OB Be ceda au 
i : — v + om 
| 
Condiţia, pentru aplicarea relației (5 G 0 -— "aj 20.1 — a 
ţia p tă ției (5) BU 4 (o 1, i 1 : (7) 
Om 1—90 Oc So 


Valori pentru dezvoltarea calculelor : 
= 1,25...3,0 (spre limita superioară cînd este importantă solicitarea la șoc) ; 
C, = 1,3; C = 1,15; pentru oțeluri aliate oe = 6000. ..14000 daN/cm?; 
©, = 3000...7000 daN/cm?; B = 3,0...4,5 (pentru oțel carbon); 
Br = 4,0...5,5 (pentru oțeluri aliate); p = 0,2; s= 0,8...1,0; y = 1...1,5. 


De aceea, strîngerea se face cu cheia, dinamometrică, aplicînd cuplul de prestrîngere care rezultă 
Va, proiectare și s-a, verificat experimental (tab. 13.9). Pentru motorul turismului Dacia 1 300 
:se prescrie % 4,5 daN-m iar pentru motorul SR — 211, = 7 daN m. 


Jocuri de montaj. Jocul dintre bolt și bucșă s-a precizat în capitolul 12. 
Jocul radial dintre maneton și cuzinet se limitează pentru a asigura regimul 
'hidrodinamic și a atenua efectul de șoc; este arătat în tabela 13.7. Jocurile 
axiale se limitează pentru a atenua scăpările de ulei și scăderea presiunii 
în stratul de ulei; se indică pe figura 13.11. Jocul radial este de 


Tabela 13.9 
Cuplul de prestrîngere a şuruburilor de bielă 
| Diametrul şurubului, în mm [OS SE ea 
|Cuplul, în daN. m | 3...4 | 5 | 9 | 13 | 22 
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0,03...0,09 mm la motorul SAVIEM 797—05 și 0,06...0,13 la motorul 
MAN D2156; jocul axial la cele două motoare este 0,08...0,22 mm, 
respectiv 0,22...0,31 mm. 


13.5. PRECIZIA FABRICAȚIE 


Rugozitatea suprafeţei interioare a piciorului și capului bielei nu tre- 
buie să fie mai mare decît 0,3...0,8 um. Abaterea de la paralelism pentru 
axele piciorului și capului să nu depășească 0.04. ..0,06 mm pentru 100 mm. 
lungime. 


BIBLIOGRAFIE 


l. Besinger, W. și Meier, A. Kolben, Pleuel und Kurbelwelle bei schnellaufenden Ver- 
brenmungsmoloren, Berlin, Springer Verlag, 1961. 

2. Buty, L. şi Petricenko, M. L'Attelage mobile des moteurs rapides. Paris, Soc. 
des Editions Technip, 1964. 

3. Hovah, M. S. șa. Avtomobilnie dvigatelii. Moskva, Mașinostroenie, 1977. 


499 ) 


14. 


ARBORELE COTIF 


Arborele cotit transformă mișcarea de translație a pistonului într-o 
mișcare de rotaţie și transmite spre utilizare momentul motor dezvoltat 
de forța de presiune a gazelor. La motoarele policilindrice arborele cotit 
însumează lucrul mecanic produs de fiecare cilindru și-l transmite utiliza- 
torului. Arborele cotit 'antrenează în' mișcare unele sisteme auxiliare ale 
motorului. 

Arborele cotit este alcătuit dintr-un număr de coturi, egal cu numărul 
cilindrilor, la motoarele în linie și cu jumătatea numărului de cilindri la 
motoarele în V, precum și din două sau mai multe fusuri de reazem 7 (fig. 
14.1), numite fusuri palier. Fiecare cot este alcătuit din două brațe 2 și 
un fus 3, numit fus maneton, sau simplu, maneton, care se articulează cu 
capul bielei. În unele cazuri la extremitățile brațelor se prevăd masele 4, 
pentru echilibrare. Partea arborelui cotit prin care se transmite mișcarea la 
utilizare se numește partea posterioară; în opoziție cu ea, cealaltă extre- 
mitate se numește partea frontală. La partea posterioară se prelucrează 
o flanșă 5 de care se prinde volantul 70 cu coroana dințată 17: la partea 
frontală se fixează prin pană o roată dințată 6, care acționează mecanis- 
mul de distribuţie și alte organe auxiliare, o fulie 7 pentru antrenarea venti- 
latorului și a generatorului de curent, fixată pe amortizorul de vibraţie 8 
și un clichet 9 pentru pornirea manuală. Masa arborelui cotit reprezintă 
1...15% din masa motorului; prețul de fabricație al arborelui ajunge pînă 
la 15...20% din prețul motorului. Arborele cotit trebuie să realizeze o 
masă redusă, o tehnologie simplă, o durabilitate ridicată și o siguranță mare 
în funcționare. ; 


Fig. 14.1. Organele componente ale arborelui cotit. 
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14.1. ANALIZA FUNCȚIONALĂ 


Dispunerea coturilor. Pozi- 
țiile relative ale coturilor se 
stabilesc astfel încît să fie satis- 
făcută, în general, condiția de 
uniformitate a aprinderilor (v. 
par. 10.8) și condiția celui mai 
bun echilibraj al forțelor și mo- Fig. 14.2. Deformaţia unui cot al arborelui cotit, 
mentelor (v. cap. 11). . f 

Solicitarea arborelui cotit. Dintre toate organele motorului arborele cotit 
suportă cele mai mari solicitări. Sub acțiunea forțelor de presiune a gazelor 
şi a forțelor de inerție, în elementele arborelui cotit apar solicitări de întin- 
dere, compresiune, încovoiere şi răsucire. Din cauza solicitărilor de încovoiere, 
arborele cotit se deformează astfel (fig. 14.2) încît compromite coaxialitatea 
fusurilor și cuzineţilor. Lipsa de coaxialitate a fusurilor, determinată de 
uzura lagărelor și rigiditatea insuficientă a carterului ca și de rigiditatea 
insuficientă a brațului însuși, poate provoca ruperea cotului prin încovoiere. 
Datorită . jocurilor de montaj din articulații, vitezei mari de creștere a 
presiunii în perioada arderii şi modificării sensului. de aplicaţie -a for- 
telor, solicitarea arborelui cotit are un caracter de şoc. Forțele variabile 
produc fenomenul de oboseală, periculos Îndeosebi la- trecerea de la braț 
la fus, deoarece trecerea reprezintă inevitabil un concentrator de ten- 
siune. În figura 14.3 se arată o fisură caracteristică de oboseală, deter- 
minată de concentrarea eforturilor unitare în vecinătatea. racordării. Ame- 
liorarea efectelor concentratorilor de tensiune reprezintă una din cerințele 
fundamentale pentru construcția arborelui cotit. Solicitarea la vibrații 
torsionale este de asemenea periculoasă; funcționarea arborelui la rezo- 
nanţă produce adesea ruperi caracteristice — după o diagonală — îndeosebi 


Fig. 14.3. Ruperea la oboseală a arborelui cotit. Zona de fisurare (a); fotografia 
secțiunii (b). 
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la ultimul fus palier. (fig. 14.4) 
precum și uzuri suplimentare 
ale fusurilor şi cuzineților. Apa- 
riția vibraţiilor torsionale ale 
arborelui cotit este semnalată 
printr-un zgomot caracteristic 
de murmur, precum şi prin 
trepidația motorului. Vibrațiile 
torsionale ale arborelui cotit ) 
produc perturbații și în funcți- : “za 
onarea altor organe ale moto- 
k s A rului; ele se transmit mecanis- 
Fig. 14.4 Ruperea, arborelui cotit provocată“ „nului de distribuţie — ceea ce am- 
de vibrația torsională. poe 7 
plifică zgomotul, produc ruperea 
arcurilor de supape şi modifică fazele de distribuție — precum și distribui- 
torului, modificînd avansul la declanșarea scînteii. Vibrațiile torsionale ale 
arborelui cotit se propagă în transmisia mecanică a automobilului. Fusurile 
arborelui cotit sînt supuse frecării și uzurii. Ele trebuie să aibă o duritate 
ridicată, să reziste la uzura abrazivă determinată de impuritățile din ulei. 
Durata de servici a arborelui trebuie să fie comparabilă cu a pistonului. 
Nivelul ridicat al solicitărilor arborelui cotit impun confecționarea. lui cu o 
rezistență mecanică superioară, ceea ce se realizează prin utilizarea unui ) 
material de calitate și mai ales prin sporirea rigidității construcției. Expe- 
riența arată că deformarea arborelui cotit are implicații mari asupra ținutei 
de serviciu a celorlalte organe ale mecanismului motor, de aceea, rigiditatea 
arborelui cotit condiționează durabilitatea cuzineților, bolțului, pistonului etc. 
O rigiditate superioară obținută prin mărirea -masei arborelui cotit 
are o influență nefavorabilă asupra frecvențelor proprii ale vibraţiilor tor- 
sionale și anume micșorează turația critică la care apare rezonanța. i 
Această realitate se evidențiază pe un model foarte simplificat, după cum 
urmează: se reduce arborele cotit al unui motor monocilindric la cel 
: mai simplu sistem oscilant (definit în par. 14.4.3), 
alcătuit dintr-un disc cu un moment de inerție me- 
canic J, fixat pe un arbore drept de lungime /, 
diametru d și rigiditate sau constantă elastică k 
(fig. 14.5). Pulsaţia proprie a sistemului oscilant 
este (v. rel. 5, tab. 14.18), } 


op = VE. (14.1) 


și arată că pulsaţia proprie este cu atît mai mare 
cu cît rigiditatea sistemului (k) este mai înaltă și y 
inerția sistemului (J) este mai redusă. Astfel, 
mărirea lui & trebuie să se obțină acționînd asupra 
dimensiunilor, dar mai ales asupra formelor, astfel J 

pa încît momentul de inerție mecanic J (masa arbo- 

sal relui cotit) să rămînă neschimbat, eventual chiar 

: să se micșoreze. Pentru sistemul oscilant ales se 

J=- Jar "(ma +05] ră obține k = GI,|] = (nd/32) (G/L). Se echivalează 
i ~ — L cu lungimea unui cot, les (aproximaţie grosieră); i | 
Ro 14.5. Modelul simpli- d cu diametrul d, al fusului palier; J cu momentul | i 

de inerție mecanic al cotului J.o, la care se adaugă i 


bore cotit, supus vibrației = > y 4 
torsionale. „momentul de inerție mecanic al maselor în mișcare | FE 
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Fig. 14.6. Evoluția arborelui cotit al unui motor de turism. 
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redus la axa arborelui cotit Jmo adică J = Jet + Jmo. Vinînd seama de 
relațiile (1) și (6) din tabela 14.17 precum și de (9) din tabela 14.18, re- 
laţia (14.1) devine, pentru sistemul oscilant adoptat: 


osc ~ Gh 
~ 3 - 14.2, 
m Ea lo E ma 028 pa Pr (aa 


Pentru a evita rezonanța se cere ca pp să atingă valori cît mai mari. 
Acest deziderat se obține dacă: 1) se utilizează materiale cu G ridicat 
(oţelul are modulul de elasticitate transversal de aproape două ori mai mare 
decît fonta); 2) se mărește diametrul fusului palier (singura cerință care nu 
este în contradicție cu dezideratele pentru rezistență mecanică și suprafață por- 
tantă a cuzinetului sporite; în schimb crește masa. arborelui și inerția lui 
în regimul de accelerare); 3) se micșorează lungimea cotului (cerință limi- 
tată de distanța. dintre cilindri, dar satisfăcută de așezarea cilindrilor 
în V — arbore cotit scurt); 4) se reduce momentul J,» prin micșorarea dimen- 
siunilor brațului (ceea ce reduce rezistența la oboseală a cotului) sau folo- 
sirea unor, mase de echilibrare mai mici, eventual eliminarea acestora 
(ceea ce compromite echilibrarea motorului și amplifică sarcina «pe 
cuzinet); 5) se reduc masele în mișcare mp Şi My (ceea ce se corelează și 
cu dezideratul de reducere a forțelor de inerție); 6) se reduce raza mani- 
velei, ceea ce se realizează la motoarele de cilindree mică sau la motoarele 
subpătrate (la reducerea raportului S/D de la 1,25 la 0,95 s-a obținut o 
reducere a maselor mp și mp cu aproape 30% şi o rigiditate superioară a 
arborelui care a permis creșterea frecvenţei proprii de la 15 600 la 19 200 
osc/min, cu 23%). 

Evoluţia arborelui cotit al motorului de automobil în decursul anilor 
este ilustrată în figura 14.6, reprodusă după Wilson [18], care arată 
rezultatele obținute în domeniul reducerii dimensiunilor, masei, eforturilor 
unitare, amplitudinii vibrațiilor torsionale și măririi durabilității. 

Masele de echilibrare servesc pentru echilibrarea forțelor Fe și a momen- 
telor lor, precum și pentru descărcarea lagărelor. 


S-au construit diagramele polare și diagramele desfășurate ale fusurilor palier la un MAC 
(1) şi un MAS (2), cu dimensiunile apropiate de acelea ale motoarelor autocamionului ROMAN 
și turismului Dacia, 1 300, fabricate în România. S-a găsit că încărcarea nu este aceeași pe 
toate fusurile, deoarece aprinderea în doi cilindri alăturaţi nu se succede după acelaşi model 
iar masele de echilibrare nu sînt uniform distribuite (arborele cotit nu este echilibrat cot cu 
cot). La motorul (1), cu masele de echilibrare distribuite neuniform s-a găsit că palierele 2 
și 7 au încărcări extreme (fig. 14.7), forța medie diferă de la 1 125 daN la 1975 daN; de aceea 
proiectantul diferențiază, uneori mărimea suprafețelor portante ale lagărelor. Prin echilibra- 
rea parțială sau totală se reduce sensibil rezultanta R; ceea, ce se ilustrează pentru palierul 
(3) al motorului (2) în figura 14.8. La motoarele (1) și (2) s-a comparat echilibrarea rea- 
lizată în fabricaţia de serie cu echilibrarea cot cu cot a arborelui cotit. Valorile forțelor R; 
pentru palierul 3 la cele două motoare se arată în figura 14.9. Urmărind încărcarea medie 
a palierelor, în cele două cazuri (tab. 14.1) se constată că descărcarea fusurilor este sensi- 
bilă, rămîne în continuare neuniformă iar valoarea maximă se repartizează pe alt lagăr. 


Utilizarea. maselor de echilibrare este însă obiecționabilă din alte puncte 
de vedere. În primul rînd ele măresc masa arborelui. și deci a motorului 
în ansamblu (dar, la același grad de neregularitate, se reduc dimensiu- 
nile volantului); în al doilea rînd, ele măresc momentul de inerție mecanic 


- 503 


— Palierul 2 
i ——— Polierul 7 
¥ S 
N ză 
ai A 
3200) 
200 =r 
v00 Ei 
o E Zap a 720 a [RA] 


Fig. 14.7. Variația forței care încarcă, fusurile-palier 2 și 7 ale arborelui 


cotit al motorului D 2156. 


—— Varianta 45-1 arbore cotit fără contragrevtate 
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Fig. 14.8. Variația forței care încarcă fusul palier 3 al unui arbore cotit 
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pentru un MAS cu patru. cilindri. 
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Fig. 14.9. Variația forței care încarcă fusul palier (3) al arborelui cotit al 
motorului D 2156 (a ) şi al unui MAS cu patru cilindri, derivat din motorul 


turismului Dacia 1300 (b). 
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Tabela 14.7 


Încărearea medie Rp a fusului palier * 


Palierul | 
2 3 4 
Tipul motorului | | 


| 
MAC (ROMAN) i | | 
1950 | 1260 


a) Arbore serie 
b) Arbore echilibrat 


cot cu cot 933 920 945 780 966 665 
MAS (DACIA-1300) 
a) Arbore serie 260 360 205 235 — — 
b) Arbore echilibrat 

cot cu cot 210 218 260 155 — s 


* R; în daN 


al cotului J. ceea ce reduce frecvența proprie a arborelui cotit (masa de 
echilibrare ajunge pînă la 70...80% din masa cotului); în al treilea rînd 
masele de echilibrare sporesc dificultățile tehnologice, de fabricație a arbo- 
relui cotit, mai ales la producția de masă, ceea ce constituie argumentul 
principal pentru eliminarea lor. Ca urmare, procedeul de echilibrare prin 
intermediul maselor (fig. 14.10) trebuie aplicat rațional. Utilizarea 


Fig. 14.10. Arbori cotiți echilibrați par- 
țial (a şib); echilibrarea totală a cotului 
median (c). 


maselor de echilibrare se corelează cu pro- 
dusul pz W, (v. par. 14.4.1), care exprimă 
parțial condiția de rezistență a làgărului 
la încălzire. Dacă p, Wz >300 daN.m/cm?s 
la motoarele de turism și mai mare ca 200 
la motoarele de tractor se recomandă 
folosirea maselor de echilibrare care 
echilibrează 50.. .80% din mp. 

Utilizarea maselor de. echilibrare de- 
pinde de numărul lagărelor, lungimea şi 
rigiditatea lor. Astfel, pentru coturile Fig. 14.11. Dependențe caracteristice 
mediane ale arborelui cotit, care lucrea- pentru determinarea soluției de arbore 
ză în același plan, iar forțele Fr în cotit. 
acelaşi sens, se impune utilizarea unor 
mase mari 7 de echilibrare (fig. 14.10,c); altfel, trebuie mărită lungi- 
mea fusurilor paliere adiacente, soluție obiecționabilă cînd se utilizează 
cuzineți cu material antifricțiune mai dur (exemplu, bronz cu plumb) care 
nu lucrează satisfăcător la încovoiere. Cînd lagărul este suficient de rigid 
(carterul superior unitar cu blocul cilindrilor) nu sînt necesare mase de 
echilibrare. Proiectantul trebuie să țină seama de modul în care se influen- 
țează diferitele modalități de organizare a arborelui cotit (fig. 14.11). 

Lungimea arborelui cotit. Lungimea arborelui cotit depinde de distanța 
dintre cilindri (v. cap. 15) şi de așezarea lor. Prin aşezarea cilindrilor în V 
se reduce lungimea arborelui cu 30...40%. Pentru a obține o rigiditate 
sporită a arborelui cotit și o frecvență proprie înaltă, lungimea arborelui 
se reduce. Condiţia de presiune specifică cere ca suprafața portantă a fusu- 
rilor să fie cît mai mare, Pentru fusurile maneton se indică produsul dy lu > 
> (0,14...0,17) -(2D2/4), uneori pînă la 0,266. Mărirea diametrului mane- 
tonului dy înseamnă sporirea rigidității arborelui dar reduce frecvența. proprie, 
atît prin mărirea masei manetonului cît și a capului bielei; lungimea mane- 
tonului la, nu se poate mări, deoarece crește solicitarea la încovoiere, dar 
nici nu se poate micșora -prea mult, deoarece se intensifică scăpările laterale 
de ulei și impune supradimensionarea pompei de ulei. La motoarele în V, 
lu aproape se dublează dacă asupra manetonului lucrează două biele ală- 
turate (v. tab. 14.5). Fusurile maneton se confecționează de dimensiuni egale; 
fusurile palier au mai rar dimensiuni egale. 

Fusurile mai puţin solicitate — de obicei fusurile intermediare — au o 
lungime mai redusă, cu excepția fusului median a cărui lungime crește cu 
80...60% cînd nu se utilizează mase de echilibrare; fusul palier final are o 
lungime cu 0...40% mai mare, din cauza volantului. 

Lungimea arborelui și rigiditatea lui depind de numărul de reazeme. 
La MAC, numărul fusurilor paliere este + 1, ¿å fiind numărul de cilindri 
(tab. 14.2); la MAS, numărul reazemelor poate fi redus deoarece solicitarea 
produsă de forța de presiune este mică. Se obţine astfel o reducere a lun- 


Echilbra, 
Brad de neuniform. 


Vibraji: ce torsiene 


tiineniare 


incârc. palierelor 


Ordinea de 
ozrindere 


MAC | 


Tabela 14.2 
Numărul îusurilor paliere ale arborelui cotit 
Numărul cilindrilor | z | | 
| 2 4 f 6 | 8 în V 
Tipul motorului | | | 
| | | 
MAS A | 2 | 3,5 | 4,7 | Sy 4 5. 
3 | 5 | 7 | 5 

i 


gimii motorului dar se amplifică solicitarea de încovoiere. La motoarele cu 
4 cilindri în linie se trece de la soluția curentă cu trei reazeme la soluția cu 
cinci reazeme; la MAS cu 6 cilindri în linie se utilizează curent patru rea- 
zeme și mai rar șapte reazeme. La MAS cu 8 cilindri în V se utilizează 
trei soluții dintre care mai frecventă este soluţia cu patru reazeme. 
Ungerea îusului arborelui. Regimul de ungere a fusurilor este aproape 
întotdeauna un regim hidrodinamic, deoarece fusurile se deplasează în ace- 
lași sens, cu viteze ridicate. Uleiul sub presiune este adus la fiecare palier, 
rintr-o conductă — magistrala. de ulei — practicată în carter (v. cap. 19). 
n unele cazuri magistrala de ulei o constituie chiar arborele cotit. Uleiul 
sub presiune ajunge la fusurile maneton numai prin canale care traversează 
braţul și fusurile; canalele de ulei constituie concentratori de tensiune. 


14.2. CONSTRUCŢIA -ARBORELUI COTIT 


Arborele cotit este de două. feluri: demontabil și nedemontabil; ultima 
soluție se utilizează pe scară largă. Pentru a reduce greutatea arborelui și 
forţele centrifuge fusurile se găuresc. Soluţia este convenabilă și din punctul 
de vedere al rezistenței la oboseală deoarece asigură o distribuție mai favo- 
rabilă a fluxului de forțe. Efectul găuririi fusurilor asupra rezistenței la 
oboseală. se ilustrează în figura (14.12). Se observă că o_ crește la fusurile 
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Fig. 14.12. Efectul formei fusurilor și brațelor arborelui cotit asupra 
rezistenței la oboseală. 
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Fig. 14.13. Influența suprapunerii s 

a fusurilor maneton și palier asupra 

rezistenței la oboseală a arborelui 
cotit. 


găurite cu 50. . .90%, iar fusurile în formă de butoi sînt mai eficiente. Pentru 
a uşura mai mult fusul maneton, gaura exterioară se execută excentric, 
ceea ce exercită o influență pozitivă și asupra atenuării efectului de concen- 
trare (v. tab. 14.14). Se obține o rigiditate și o rezistență la oboseală spo- 
rite dacă secțiunile fusurilor maneton și palier se suprapun (fig. 14.13). 
Suprapunerea s la motoarele de autovehicule este de 15...25 mm și se 
realizează cu ușurință la motoarele subpătrate. Brațele arborelui cotit se 
confecționau mai demult în formă paralelipipedică. Pentru ușurarea arbo- 
relui se îndepărtează materialul din colțurile c4 și c (fig. 14.14, a), care de- 
altfel nu participă la transmiterea eforturilor. Cînd se micșorează grosimea J 
a brațelor pentru a reduce lungimea arborelui, secțiunea de calcul se obține 
prin mărirea lățimii b. Se ajunge la brațul de formă eliptică sau chiar circu- 
lară (d şi e), forme care au o acțiune favorabilă asupra rezistenței la obo- 
seală (v. fig. 14.12). : 


Prin alegerea, adecvată. a formei se micșorează sensibil eforturile unitare reale o din cotul 
arborelui. Între efortul unitar o *, determinat strict pe baza ariei secțiunilor de calcul și efor- 
tul unitar real, se stabilește dependența c = cpo*, unde cp este un factor de formă, care se 
calculează cu relația 


Cp = 13,00 Ch Ce Cy- 


Coeficienții cp- ..c, se determină în funcție de mărimile adimensionale care caracterizează 
forma elementelor unui cot (fig. 14.15). Se observă că există două modalități de a evalua. 


Fig. 14.14. Forme caracteristice ale brațului arborelui cotit. 
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Fig. 14.15. Diagrame pentru determinarea, coeficienţilor 
care precizează factorul de formă. 


influența formei, cînd se compară eforturile unitare din cotul arborelui: 1) se amplifică rezis- 
tența la rupere (de exemplu o_.) și se compară eforturile calculate cu noua valoare; 2) se 
reduc eforturile calculate prin intermediul coeficienţilor de corecție și se compară cu rezis“ 
tența la rupere a epruvetei. În paragraful 14.4 se parcurge a doua cale, fiind disponibile mai 
multe date privind coeficienții de corecție şi coeficienții de siguranță. 

Uneori, pentru a obține o reducere sensibilă a lungimii arborelui cotit se elimină, fusurile 
paliere. În acest caz, drept lagăre principale se folosesc braţele arborelui (fig. 14.16, a) care 
se confecționează de formă circulară și se montează pe rulmenţi. Masele pentru echilibrare 
sînt demontabile san nedemontabile. Prima soluţie se utilizează mai ales cînd arborele cotit 
are o formă complicată, care se realizează, dificil prin forjare sau matrițare. Prinderea maselor 
de echilibrare se face în mai multe variante (fig. 14.16): în varianta b, prinderea se face prin 
coadă. de rîndunică, şurubul fiind descărcat de forțele de inerție tangențială și radială; prin 
tăietura T, masa de echilibrare devine elastică și şurubul e solicitat numai la întindere, de 
forța, de prestrîngere; în varianta c şurubul preia forța de inerție radială, dar se descarcă prin 
prag de forțele de inerție tangenţiale. ă 


Atenuarea efectului de concentrare a tensiunilor constituie o problemă 
spinoasă. De obicei, racordarea fusurilor cu braţul se face prin intermediul 
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Fig. 14.16. Rezemarea arborelui cotit pe rulmenţi (a); prinderea contragreutăților de 
echilibrare (b, c). 


unui prag p (v. fig. 14.13) care are un rol tehnologic: ușurează deplasarea 
pietrei la rectificarea fusurilor. La mărirea razei de racordare p, tensiunile 
pe direcția razelor de racordare și pe lățimea brațului (fig. 14.17, 4) se reduc 
sensibil (b, cşid ) ; foarte eficientă se dovedește racordarea cu degajarea j (e ṣi f). 
Însumând efectele se obține, pentru soluția finală (f), în raport cu cea inițială (b), 
o reducere a eforturilor unitare de circa două ori. Mărirea razei de racordare este 
însă un procedeu obiecționabil, deoarece reduce lungimea efectivă a cuzinetului, 
deci suprafața portantă (fig. 14.18,a), pentru a preveni frecarea de contact. 
Pentru a atenua efectul produs de racordare, se efectuează racordarea cu 
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zei de racordare, a degajării şi a grosimii brațului asupra 


ig. 14.17. Influenţa ra k i S 
pe e 5 zi mărimii și repartiției eforturilor unitare. 


14.18. Corelarea lungimii 
cuzineţilor cu raza de racordare. 


două (b) sau trei raze de racordare, iar 
capetele cuzinetului se execută tronconic 
(c); soluţia scumpește însă fabricaţia. 
Prin roluirea sau tasarea zonei de ra- 
cordare dintre fus și braţ s-a obţinut 
o creștere cu 60%, a rezistenţei la oboseală. 
Poziţia orificiului prin care sosește 
uleiul pe suprafeţele fusurilor nu este 
întîmplătoare. Presiunea pe periferia fusu- 
lui este variabilă în cursul unei rotații. 
Este rațional ca orificiul să fie plasat în 
acea regiune a fusului, în care se reali- 
zează, în medie pe ciclu, presiunea cea mai 
mică. În acest fel se simplifică sistemul de 
ungere, deoarece pompa poate refula uleiul 
la presiuni reduse. Pentru determinarea ` 
poziţiei orificiului de ungere se construieş- 
te diagrama calitativă de uzură (tig.14.19). 
În acest scop se admite că, din cauza 
deformării, cuzinetul se aplică peun arc 
de 120° și dezvoltă o presiune uniformă, 
proporțională cu forța de apăsare Ry. Se Dia 
construiește un cerc 0, de rază arbitrară Ed id 
(b) şi se trasează apoi direcţii radiale 
paralele cu direcţiile forței rezultante Rua y . N 
din diagrama polară (direcţiile 0, Po,0, Pap D8 14-19. Diagrama polară a unui fus 
STR, =; A maneton (a) și construcția diagramei 
etc.), corespunzătoare fiecărei poziţii a de uzură (b şi c). 
bielei (din 20 în 20 sau 30 în 30°RA). Pe 
direcțiile determinate, în sensul forței Ry, de la periferia cercului O, 
spre centru se așază segmentele sp, Sz» Sa9...egale cu forțele Rmo Rmo 
Rums la scara forţelor, arbitrar aleasă. Forţa Ry, lucrează pe arcul 
Ao Bo, egal cu 120° simetricplasat față de direcţia radială. Procedînd analog 
pentru toate poziţiile bielei și însumînd apoi porțiunile hașurate, se constru- 
iește o a doua diagramă, conturul b din (c) care este diagrama de uzură, uzura 
fiind proporțională cu presiunea; se va plasa orificiul de ungere în zona 9, 
corespunzătoare uzurii sau presiunii minime. Se procedează la fel pentru 
fixarea poziţiei orificiului pentru fusul palier. Trecerea uleiului de la fusul 
palier la fusul maneton se face prin mai multe procedeee. Cînd fusurile sînt 
goale la interior, pentru a preveni scăparea uleiului, soluția cea mai simplă 
constă din plasarea unei conducte 7 în canal (fig. 14.20, 4). Procedeul este 
rareori utilizabil, deoarece orificiile nu cad în același plan. O soluție inter- 
mediară este arătată în (b). Fusurile paliere sînt etanșate cu capace din 
metal moale; fusurile manetoane sînt libere, pentru a limita creșterea for- 
ţei centrifuge; trecerea se face prin conducta 2. Este rațional să se folosească 
forța centrifugă pentru filtrarea parţială a uleiului. Soluţiile care îndepli- 
nesc acest deziderat sînt mai scumpe şi măresc forța centrifugă a mane- 
tonului, dar sînt, în schimb, eficiente. În varianta c se etanșează ambele 
fusuri cu capacele 3 înșurubate, se practică un canal 4 de legătură (prin 
canalul tehnologic 5), iar conducta de ulei 6, pătrunde în partea centrală 
a găurii, de unde se alimentează cu ulei purificat (impuritățile se sedimentează 
spre periferia găurii). În locul capacelor filetate se utilizează capace prinse 
cu tiranți 7 (d). O filtrare eficientă se obține dacă se izolează impurităţile meca- 
nice, care la staționare se pot deplasa în canalul de ulei. În acest scop se 
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Fig. 14.20. Construcția canalelor de trecere a uleiului de la fusul palier la fusul maneton. 


introduce în interiorul manetonului o piesă 8 (e), din metal moale, prevă- 
zută cu un orificiu periferic 9, îndreptat spre axa de rotaţie a arborelui, 
prin care trece uleiul filtrat. Efectul concentrării de tensiuni din drep- 
tul orificiilor de ulei (fig. 14.21, a) se atenuează prin racordarea marginii 
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Fig. 14.21. Soluţii pentru atenuarea efectului de concentrare a tensiunii 
în dreptul orificiului de ulei. 
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14.22. Elementele 


componente ale părților 


Fig. 


frontală şi posterioară ale 
arborelui cotit fără amor- 


tizor de vibrații. 


Fig. 14.23, Arbore cotit din elemente demontabile turnate, fixat pe rulmenţi. 


găurii (b), prin deformarea plastică a marginilor (c), prin îngroșarea pere- 
telui în dreptul orificiului (4), prin frezarea suprafeței fusului în dreptul 
orificiului (e). Diametrul orificiului de ulei nu trebuie să coboare sub 5 mm. 


Organizarea, părții frontale a arborelui fără amortizor de vibrații se urmărește în figura 
(14.22, a şi b), iar a părţii posterioare în (c .... e). Adiacent fusului palier frontal (a) se 
găsește partea cilindrică 1, pe care se fixează prin pana 2 pinionul 3 care antrenează, arborele 
cu came; urmează deflectorul de ulei 4, care împreună cu garnitura, de etanșare 5, împiedică 
scăparea, uleiului din carter. Pe ultima porțiune cilindrică se fixează fulia 6 a ventilatorului, 
Piulița 7, care face corp comun cu clichetul, asigură stringerea. În (b) garnitura de etanșare 
este înlocuită, cu un al doilea segment deflector 5, sudat la carcasă. La partea posterioară a 
arborelui (c) se prevede flanșa, 8, de care se fixează volantul 9 cu șuruburile 10. O problemă 
particulară, o constituie centrarea, volantului care se realizează fie pe o suprafață interioară 
a flanșei de prindere (d) fie pe o suprafață exterioară (e). Pe volant se fixează prin presare 
coroana dințată 74 cu care cuplează, demarorul. Ca și la partea, frontală prezintă și aci un interes 
deosebit etanșarea la ulei care se realizează cu garniturile 11 (c) şi deflectorul 12 (țeava 13 
servește pentru evacuarea, uleiului), prin intermediul unui labirint elicoidai (f) sau printr-un 
inel deflector 74 (g) combinat cu un inel de fetru sau cauciuc 15. O soluție interesantă 
o constituie arborele cotit din elemente demontabile, turnate (fig. 14.23). Braţele se reazemă 
pe rulmenţi cu role, ceea ce reduce lungimea, arborelui și frecarea. Elementele se montează, 
prin şuruburi cu piulițe. Arborele e gol la interior și reprezintă magistrala de ulei. Fusurile 
manetoane au lungime mare, corespunzătoare motorului în V cu biele decalate. 


În timpul funcționării, arborele se dilată, din care cauză se permite depla- 
sarea lui liberă în raport cu carterul, pe direcția axială. În acest scop, 
unul din cuzineţii lagărelor este prevăzut cu bordura 7 sau se folosește un 
inel secționät 2 (fig, 14.24), pe care se aplică un material antifricțiune care 
preia și apăsarea (de cca 15...30 daN/cm?) produsă 
de arcurile ambreiajului. Jocul axial al arborelui 
cotit este de 0,05...0,30 mm. Soluţiile construc- 
tive adoptate pentru arborii cotiți ai motoarelor, 

SR—211 (confecționat din fontă, prin turnare) și i 
D—103 (confecţionat din oţel, prin matrițare) sînt 
ilustrate în figura 14.25, a și b. 


14.3. MATERIALE 


Materialul pentru arborele cotit depinde de 
procedeul de fabricație și de dimensiunile arborelui. fig, 14.24. Cuzinet axial 
Arborele cotit se confecționează prin două pro- pentru arborele cotit. 


516 


Diamefrul fusului 
dy 


u~ 


1 papat - 


Nominal 


Reparația I 


85:0035 


04,75 20402 


SSI 


Condiții tehnice 


7, Fusurile și maneloanele se var câli C.I.F. pind la duritatea 52:62 HRC. 


Grosimea stratului călit 3-4 mm pe toată lungimea. 
2. Pe suprafețele şlefuife nu se admit rizuri sau pete negre. Pe suprafețele 


prelucrate nu se admit lovituri, fisuri interioare incluziuni metalice, . 


bavuri. Pe suprafetele nepreluerate nu se admit resturi de oxizi, su- 
prapuneri de materia/ , pojghrte ,exfolieri şi crăpăfuri. 
3 Ovalitalea fusurilor şi maneloanelor max. 0.075. 
4.Conicilatea fusurilor şi maneloanelor max.002:100 
5. La așezarea pe fusurile extreme : 
a) abaterea deja paralelism pentru maneloane max,002:100 
b) bâfaia radială : 
entru manetoane, max, 0.02 mm. 
pentru fusurile mijlocii, max.0.03 mm 
entru fusul $45, max.003mm 
pentru flansa $143, max. 005 mm 
entru suprafața #88, max 004 mm E 
6. Arborele se va echilibra dinamic. Dezechi/ibrul max. admis 100 gf.em 


cedee: prin forjare și prin 
turnare. Forjarea se efec- 
tuează liber sau în matriţă, 
cînd lungimea arborelui 
cotit nu depășește aproxi- 
mativ 2- m.  Forjarea în 
matriță prezintă avantajul 
că fibrele, urmînd conturul 
presei, nu comportă Între- Fig. 14.26. Forme eficiente obținute prin turnare (a) și 
ruperi. Arborii cotiţi forjaţi prelucrare mecanică (b). 

se confecționează din oțel; 

cei turnați se confecționează din fontă sau oţel. Întrucît condiţia de rigiditate a 
arborelui cotit impune dimensionarea largă a cotului, solicitarea lui coboară 
sub un asemenea nivel încît este posibilă utilizarea oţelurilor nealiate și anume 
oţelul de calitate cu conținut mediu de carbon (OLC 45X, OLC 60X, STAS 
880—66) cu rezistență la rupere de 70...80 daN/mm?. La MAC-ul mai 
solicitat, se utilizează oțeluri aliate cu Cr, Ni, Mo, V (STAS 791—66), 
care au o rezistență la rupere superioară, 85...125 daN/cm?, dar un cost 
ridicat. O varietate de oțel pentru arborele cotit este oţelul aliat NiCrMo 
(C = 0,22... 0,25%, Ni= 3,75... 4,0%, Cr=1,1...1,3%, Mo=0,45 
...0,55%, Si = 0,25...0,35%, Mn = 0,30...0,45, S + P < 0,025) cuc, = 
= 110 daN/mm? și c, = 95 daN/mm2?). 

În ultimii ani s-au pus la punct procedee de confecționare a arborilor 
cotiţi prin turnare. Avantajele arborilor turnaţi sînt următoarele: 1) redu- 
cerea consumului de metal, întrucît turnarea se face cu precizie şi se pot 
micșora adaosurile de prelucrare (se reduce cantitatea de așchii de 2,5... 
3 ori și se micșorează numărul de operaţii cu 20. ..25%); 2) realizarea cu 
ușurință a formei tubulare, ceea ce reduce masa cu 10...20% (de exemplu, 
arborele cotit din fontă, al motorului M—21 are 16...17 kg, față de 21 kg, 
masa arborelui cotit din oțel forjat, al aceluiași motor); 3) realizarea cu uşu- 
rință a formelor optime cerute de echilibrare (forma maselor de echilibrare) 
și de solicitarea la oboseală. Prin turnare, se obţine cu ușurință forma de 
butoi a golurilor interioare (fig. 14.26, 4): forma de buzunar 7 a brațelor, 
prin degajarea de material; îngroșarea 2 a pereților în dreptul brațelor; 
îngroșarea laterală 3, care obligă fluxul de forțe să ocolească partea 
centrală a brațului. Prin prelucrarea mecanică a arborelui forjat (b), se 
obțin doar forme apropiate de cele optime cu cheltuieli mai mari. În 
figura 14.27, a şi b se arată un arbore cotit turnat din fontă, de patru cilin- 
dri, cu trei fusuri palier fără mase de echilibrare, cu suprapunere s mare. 
Arborele cotit al motorului ARO—L-24 (v. fig. 14.1) este de asemenea 
turnat din fontă, are 5 paliere și mase de echilibrare cot cu cot, nedemonta- 
bile. Arbori forjați cu mase de echilibrare nedemontabile și demontabile, 
cu trei paliere se arată în continuare în figura (14.27. 

Confecţionarea arborelui cotit turnat din fontă (motoarele pentru auto- 
vehiculele SR—211, ARO L—25, Dacia 1 300) s-a dovedit foarte avanta- 
joasă. Fonta posedă proprietăți mai bune de turnare decît oţelul, ceea ce sim- 
plifică fabricaţia și are un preț de cost mai redus — arborele turnat din 
fontă costă cu 20...25% mai puţin. Fonta are o rezistență mică la înco- 
voiere, dar utilizarea ei este posibilă atribuind fusurilor și brațelor dimensiuni 
mai mari și rezemînd fiecare cot pe două fusuri paliere, ceea ce este în 
concordanță cu tendinţa modernă de rigidizare a arborelui cotit. Prin mări- 
rea dimensiunilor și prevederea unor forme raționale se compensează re- 
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Fig. 14.27. Arbore cotit turnat fără mase de echilibrare— vedere (a) şi secţiune (b); arbori 
cotiți forjați. 


zistența mai mică la oboseală a fontei (tab. 14.3). Utilizarea fontei prezintă 
câteva avantaje suplimentare. Fonta este un material cu calități antifricțiune 
superioare, datorită incluziunilor de grafit; de aceea, uzura fusurilor este 
inferioară (tab. 14.4). La unele motoare s-au obținut rezultate spectacu- 
loase, uzura fusului maneton reducîndu-se de patru ori prin înlocuirea arbo- 
relui de oţel cu cel din fontă. Datorită acţiunii lubrifiante a grafitului, fonta 
suportă presiuni specifice mai mari, ceea ce face posibilă utilizarea cuzine- 
ţilor din bronz cu plumb. În fine, este de remarcat capacitatea mai înaltă 
a fontei de a amortiza vibraţiile torsionale, determinată de aceleași inclu- 
ziuni de grafit. Astfel, în comparaţie cu arborii cotiţi din oţel forjat, arborii 
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; Tabela 14.3 
Influența materialului asupra rezistenței la oboseală a arborelui cotit * 


Materialul Tanjan 2 
Fontă puţin aliată A 4,42 
Fontă aliată puternic 5,12 
Oțel forjat (op = 70 daN/mm?) 6,98 
Oțel forjat (6, = 93 daN/mm?) 8,85 
Oțel forjat (6, = 124 daN/mm?) 13,0 


* Rezultatele obținute pentru un arbore cu brațul de forma a IV-a din figura 14.12 


Tabela 14.4 
Uzura usurilor arborelui cotit al unui motor de tractor 
| Materialul arborelui 
Felul fusului | E Fontă cu grafit 
| [mm] imm] 
Fus maneton | 0,94 | 0,052 
Fus palier | 0,027 | 0,022 


* Fusurile călite prin CIF. 
** Fără tratament termic al fusurilor. 


cotiți din fontă au realizat un timp de amortizare de două ori mai mic. 
La fontă bucla de pierderi prin histerezis este de cîteva ori mai mare decît 
la oțel. 


Se utilizează mai multe varietăți de fontă pentru arborii cotiți: fontă 
modificată, fontă maleabilă perlitică și fontă aliată cu Cr, Ni, Mo, Cu. 
Ultima varietate este scumpă; prima varietate este cea mai răspîndită: 
Fonta modificată cu grafit nodular (C = 3,7%, Si = 2,3%, Mn = 0,3%, 
Mg = 0,05%, S = 0,08%, P = 0,025%) după un tratament de călire şi reve- 
nire a căpătat o rezistenţă la rupere de 120 daN/mm?, limita. de elasticitate 
82 daN/mm? și E = 17 500 daN/mm?, apropiat de al oțelului (21 000 daN/ 
mm?). Fonta nodulară are duritatea 212...270 HB, dar permite prin trata- 
ment termic realizarea unei durități de 500 HB (exemplu, fonta aliată cu 
cupru-crom, elaborată în cuptoare electrice). 


Calitățile arborelui cotit, confecționat din oţel forjat sînt îmbunătăţite considerabil prin 
tratament termic, termochimic sau prelucrare mecanică superficială ; pe aceste căi se mărește 
duritatea, superficială a fusurilor, în vederea măririi rezistenței la uzură și a limitei de oboseală. 
Călirea superficială a fusurilor prin CIF (adîncimea 3...5 mm), ridică duritatea la 52... .65 HRC. 
Se observă că duritatea, superficială a fusurilor se stabilește în funcție de presiunea, specifică 
pe care urmează s-o suporte și a materialului antifricțiune depus pe cuzinet. Influența, nitrurării 
şi a ecruisării arborelui cotit asupra momentului de încovoiere suportat de ansamblul braț-fus 
se arată în figura, 14.28. Ecruisarea prin jet de alice aplicată arborilor cotiți de automobil a mărit 
durata, lor de serviciu de nouă ori. O sporire, considerabilă a durabilității fusurilor se obține prin 
cromarea lor superficială, procedeu care, deşi costă mai mult este în curs de răspîndire. Stratul 
de crom de 0,03...0,06 mm grosime măreşte durata de serviciu de 3...5 ori, iar la motoarele 
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de mic litraj și turaţii ridicate, de 10, 20 ori. 
„Fusurile arborelui cotit de la motoarele | 
SAVIEM 797—05 și MAN-D2156 au duritatea 
52...54 HRC, respectiv 55...61 HRC. 


| Fig. 14.29. Dimensiunile 
caracteristice ale unui cot. 


14.4. CALCULUL ARBORELUI 
COTIT 
3 7 t 
3w m o 10” 20 307 Alegerea dimensiunilor. Arborele . | 
te ee, % atat cotit se dimensionează pe baza datelor 
constructive (tab. 14.5 cu notațiile din | 
fig. 14.29). Calculul arborelui cotit are | 
un caracter de verificare. Fusurile fiind i 
supuse frecării și uzării se verifică la 
presiune specifică și la încălzire; cotul 
este solicitat la încovoiere și torsiune. Verificarea la vibrații de torsiune urmărește | 
determinarea, turaţiilor critice și a eforturilor unitare care apar la rezonanță. 


Fig. 14.28. Influența nitrurării și ecruisării 
arborelui cotit asupra momentului încovo- 
ietor suportat de ansamblul fus-braț. 
7— construcţia iniţială ; 2—nitrurarea ; 3—ecruisarea ra- 
cordării; 4—ecruisarea racordării și mărirea grosimii 
braţelor. 


. 14.4.1. VERIFICAREA FUSURILOR LA PRESIUNE. 
ȘI LA ÎNCĂLZIRE, 


Pentru a preveni expulzarea peliculei de` ulei dintre fusuri și cuzineți, 
presiunea. specifică maximă pe fus se limitează (tab. 14.6). Forţa maximă 
Ru mars Rr mag din relaţiile (1) și (2) se determină din diagrama polară desfă- 
şurată (v. fig. 10.20). 


Tabela 14.5 
Dimensiunile relative ale elementelor arborelui cotit Verificarea fusului la încălzire se efectuează inițial pe baza unui calcul simplificat, Dacă, 
Dimensi PA 3 n { FldaN/em?] este forța de frecare dintre cuzinet și fus raportată la unitatea de suprafață, f— 
caracteristici. SA Sitani Mesta alinia MEGEL YI coeficientul frecării de alunecare iar P — presiunea specifică medie, relațiile (3) și (4); dacă W 
L — li [m/s] este viteza relativă dintre fus şi cuzinet (viteza periferică, a fusului), evident produsul 
Lungimea cotului sau a F,-W [daN :m/cm?s], reprezintă lucrul mecanic dezvoltat prin frecare într-o secundă, pe uni- 
deschiderea dintre | (1 10...1,25)D* |(1,0...1,25)D |(1,05...1,35)D |(1,2...1,3)D : 
reazime, I Tabela 14.6 
Damon aa Relaţii de caleul al fusurilor la presiune specitică şi încălzire 
usului 7 . x 
palier, dz (0.6:..0,7)D (0,60. ..0,70)D | (0,7...0,8)D |(0,7...0,75)D t 7 - 
a j Mărimea caracteristică Relația de calcul Valoarea admisibilă, [daN/em2J 
Lungimea fusului { 
Aer e RR (0,5...0,4, |00,4...0.6)dz |(0,45...0,6)dz, |(0,4...0,60)dz Presiunea, specifică, maximă pe Rog maz MAS : 40...80 
Z Se ee die iare| (0,9...V,0)dp PaA AR fusul maneton (indicile M) ÍM mas = Aa (D) MAC: 70... 150 
sau medii (0,74...0,84)dy |(0,7...0,88)dz |(0,7...0,85)dz, |(0,65...0.86)d și fusul palier (indicele L) fem 
Rmaz ai MAS: 20...75 . 
| Pmaz = (2)| MAC: 45....150 
Diametrul fusului EtL 
maneton, dy (0,55...0,68)D | (0,55. . .0,65)D | (0,56. . .0,72)D [(0,60...0,72)D | ; 
i Presiunċa specifică medie 2 Ru g| MAS: 30.75 
Lungimea, fusului a ST a | MAC: 30... 100 
maneton, lyr (0,45...0,62)ă | (0;8...1,0)daz | (0,5...0,6)dar |(0,55...0,65)du | i 
¢ RL MAS : 20...35 
i i (9| MAC: 20...75 
Diametrul interior, da] (0;6..-0,8)dar (0,6...0,8)da7 |(0,6...0,75)d4 | (0,6...0,75)du | L'IM 
l Coeficientul de uzură (p, în i / Tips] — aliaj pe bază de 
Grosimea brațului, 4 | (0,15...0,35)âm | (0, 15...0,35)dm| (0;20...0,35)du| (0,20. ..0,35)du i daN/em?; W, în m/s) elpa e Da G 2 St : 250... .300* ; 
i 7 x 60 — aliaj Bz cu Pb: 250; 
i A | BE — aliaj Bz cu Pb, cu aco- 
Lăţimea brațului, b | (1,7...1,9)  |(27-.-1,9dm | (15...2,0)dm |(1+5...2,0)daz i | n O a 0 0 
q ae A BN (a E — aliaj Al-St > 300. 
Raza de racordare p** | (0,06...0,1)d | (0,06...0,08)du| (0,07...0, 1)dm | (0+07...0;09)24 | K=Vâr W= [al 50 ) (6) 
* D — alezajul cilindrului. | 5 a 


** o nu poate fi mai mic decît 1,5...3 mm. + Dacă grosimea stratului. 8 > 0,2 mm se'ia limita inferioară. 
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tatea de suprafață a fusului, astfel că F,W = fp -W. Produsul p -W 
se numește coeficientul de uzură şi a constituit în trecut un criteriu 
de bază pentru verificarea, la încălzire a fusurilor. El presupune 
că feste independent de viteză. Această simplificare este depăşită, 
o dependență mai realistă este f ~ (W/5)%5, ceea ce dă F,W = 
= ct po Wr5 = ct || pW? şi se admite drept coeficient de uzură 
sau încălzire a lagărului factorul Vzw definit de relațiile (5) şi (6), 
în care expresia vitezei W este evidentă. Coeficientul de corecție E 
(rel. 5) ia în considerare oscilația, bielei, datorită căreia viteza 
periferică se amplifică. Coeficientul £ depinde de A (fig. 14.30). 
Întrucît se calculează lucrul mecanic de frecare, mediu pe ciclu, 
Fig. 14.30. Coeficientul nu interesează, schimbarea sensului de aplicație al forței R de 
de corectare a vitezei aceea, în relațiile (3) și (4), Ey reprezintă media absolută şi nu media 
relative, algebrică. Verificarea la încălzire pe această, cale are un caracter 
clementar deoarece nu ia în considerare o serie de factori caracteristici 
regimului hidrodinamic de ungere. Informaţii mai sigure privind încălzirea fusului se obțin 
prin calculul de verificare al lagărului pe baza teoriei hidrodinamice (v. cap. 19). 


14.4.2. VERIFICAREA LA OBOSEALĂ 


Ipoteze de ealeul. Arborele cotit care comportă mai mult de două rea- 
zeme reprezintă o grindă simplu rezemată, static nedeterminată. Dificultă- 


tile de calcul impun adoptarea unei scheme simplificate de încărcare și defor- 
mare, care consideră arborele cotit ca o grindă, discontinuă, alcătuită dintr-un 
număr de părți egal cu numărul coturilor. Se calculează, fiecare cot izolat 
în următoarele ipoteze simplificatorii: 1) fiecare cot reprezintă o grindă simplu 
rezemată pe două reazeme; 2) reazemele sînt rigide şi coaxiale; 3) momentele 
încovoietoare în reazeme se neglijează (ipoteză justificată de lungimea redusă 
a reazemelor); 4) în reazemul din stînga cotului considerat, acționează un 
moment de răsucire M, numit moment de, intrare (fig. 14.31); acesta 
reprezintă suma momentelor de răsucire a coturilor care preced cotul con- 
siderat (coturile dintre partea frontală a 'arborelui cotit și cotul considerat); 
în reazemul din dreapta cotului considerat acţionează un moment de răsu- 
cire M, numit moment de ieşire, care reprezintă suma dintre momentul 
de intrare și momentul de ră- 
sucire al cotului considerat. 
Astfel, efectele exercitate de 
cilindri anteriori, care se trans- 
mit la utilizare prin cotul con- 
siderat, sînt luate în seamă de 
momentul de intrare, ceea ce 
apropie cotul izolat de cel real. 

Calculul fusului palier. 
Fusul palier este solicitat la 
răsucire de un ciclu asimetric. 
Fusurile paliere dinspre partea 
frontală a arborelui sînt soli- 
a citate de momente de răsucire 
medii (Mm) mai mici, decît 
acelea care acționează în fusu- 


Fig. 14.31. Schema forțelor pentru calculul unui cot 
sprijinit pe două fusuri paliere egale. 
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zile dinspre partea posterioară și mai 
ales în fusul final, deoarece arborele cotit 
însumează momentele medii produse de 
fiecare cilindru. De aceea Mm crește, în 
general, de la partea frontală la partea 
posterioară; totodată crește valoarea 
medie a efortului unitar Tm (fig. 14.32). 
Amplitudinea efortului unitar, scade, în 
general, de la partea frontală la partea 
posterioară, deoarece prin însumarea 
momentelor de răsucire se atenuează 250 


gradul de neuniformitate a momentului | 
motor rezultant. În particular, întrucît 3% pe 
ordinea de aprindere nu coincide cu REN $ 
ordinea de numerotare a cilindrilor, pe = Sa 


fusurile paliere intermediare, amplitudi- 100 
nea momentului de răsucire (M,) şi a 
eforturilor unitare (7„) nu realizează o 
variație continuă, într-un singur sens, 0 
ceca ce se observă în figura 14.32, con- 
struită pentru un regim funcțional dat al os . 
motorului de autocamion MAN—D 2136, E, 1197, Vara, ma 
fabricat în ţară (se observă că Tm = arborelui. 

= 12,3 daN/em? și Ta = 188 daN/cm?; ; 

Tm = 15 daN/cm?; Te = 148 daN/cm?). Ca urmare, calculul la solicitarea 
variabilă trebuie dezvoltat pentru fiecare fus palier în parte, ceea ce ridică 
problema însumării momentelor de răsucire. Momentele de intrare (M,) 
și ieșire (Ma), pentru fiecare cot sînt: 


pi pi N LA VI ri, 
Mumărul de ordire al palierului 


j=%-1 
M,= 2 Ty (a); 
M= M, + Tgr (b), (14.3) 


unde ( este numărul de ordine al cotului considerat, numerotarea efectu- 
îndu-se dinspre partea frontală *. 


Calculele se organizează într-un tabel (tab. 14,7) care permite urmărirea variației momentelor 
Mir Mir- -M pos (momentul din fusul posterior) în funcție de unghiul œ, în vederea extra- 
gerii valorilor maxime şi minime. Fiecare coloană se obține din coloana precedentă la care: 
se adaugă momentul produs de forța tangenţială. La însumare se ține seama de ordinea de 
aprindere, deci de decalajul forței T, între cilindri. De exemplu, pentru un motor în patru timpi 
cu șase cilindri, în linie, cu ordinea de aprindere 7—5—3—6—2-—4, în cilindrul 2, aprinderea este: 
decalată față de cilindrul 7 cu patru intervale unghiulare. Decalajul unghiular dintre două aprin- 
deri fiind Ọ,/i = 120°RA, momentul T, este decalat față, de momentul Tyr cu 4:120 = 480*RA. 
şi se citeşte din coloana întîi de la 480°RA în continuare, astfel încît (Mypu=o = (Mna=p + 
+ (Ma=aso : (Mrna=10 = (Mr)a=10 + (Mna==agp ete. Reazemul final este solicitat chiar de 
momentul rezultant instantaneu My. Relaţiile (1) şi (2) din tabela 14.8 dau eforturile unitare 
maxime și minime iar relaţia (3) precizează, coeficientul de siguranță al fusului palier. În aceeași: 


* Spre deosebire de numerotarea cilindrilor pentru ordinea, de aprindere care începe 
de regulă de la volant (v. par. 10.8), la calculul de rezistență, al arborelui cotit, numerotareă. 
trebuie să înceapă de la partea frontală. 
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Tabela 14.7 
Tabelă pentru calculul momentelor de răsucire care solicită fusurile palier* 
a“RA My= Ter Myy “Myr t Ter | Myy =Myy + Tar Mos =™g 
ge 
N 
10° | 


* Se presupune că fiecare cot este rezemat pe două fusuri palier. Dacă s-a eliminat rea- 
zemul dintre două coturi, în fusul palier din dreapta ansamblului acționează M, la care se adaugă 
momentele produse de doi cilindri, cu decalajul definit de ordinea de aprindere. 


Tabela 14.8 
Relaţii pentru calculul la oboseală a îusurilor paliere 
Mărimea caracteristică Relaţia de calcul Valoarea admisibilă 
Eforturile unitare maxime și! Mmaz 
minime Imag > (0 m 
Wor 
Min 
îLmin = B) = 
Wor 
Coeficientul de siguranță Tar MAS:cp > 3...4 
grenşi = (5) |MAC:cr > 4...5 
Brr Tut Ve tem MAC supraalimentat 
Ye 27 y Ci Pb 
2ta 


Valori pentru dezvoltarea calculelor : Pe œ 2,5; h= 2 = 0,08... 0,1; 
Er 0 

Ta (0,5...0,65)0_; To X (1,7...2,0)T 3; oa (0,45...0,55) cp; y = 1,10...1,28 

(oțeluri aliate, ecruisate cu jet de alice); y = 1,1...1,4 (fusuri călite prin CIF); ra 

= 1800... 2300 daN/em?, oțel carbon de calitate pentru arbori cotiți; 

=2 800... .3 200 daN/em?, oțel aliat pentru arbori cotiți. 


Ti 


Ta 


tabelă se dau limitele de variație a coeficientului cr şi valori pentru dezvoltarea, calculelor, 
Valori suplimentare pentru coeficientul -de concentrare Br Și factorul dimensional e, se DES 
zintă în figurile 14.33 şi 14.34. 


fe 
78 
Fig. 14.33. Coèficienții de 
74 concentrare pentru calculul 
Š la oboseală a'fusului palier 
70 (dz, — diametrul fusului ; 
"O 20 90 dar Sr — Beziatezița la rupere). 


a 
b 
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a 


1220 30 40 50 60 d, fmi) 


Fig. 14.34. Factorul dimensional 
pentru calculul la oboseală a 


Fig. 14.35. Schema forțelor pentru un cot fără palier 


intermediar (a) şi pentru cotul unui arbore de motor 
fusului palier (dp — diametrul în V (b). 
fusului). 


Calculul fusului maneton. Fusul maneton este supus la încovoiere și tor- 
siune. Se dezvoltă calculul pentru un cot care se sprijină pe două reazeme 
şi este încărcat cu forțe concentrate cunoscute (fig. 14.31); cînd numărul 
fusurilor de reazem este mai mic decît numărul coturilor, schemele de calcul 
se construiesc adecvat (fig. 14.35). Reacțiunile în reazeme se determină din 
ecuațiile de echilibru ale forțelor și momentelor. Este convenabil să se des- 
compună forțele care solicită cotul după două direcții: una situată în pla- 
nul cotului — normala la fusul maneton — cealaltă tangențială la fusul 
maneton. Forța Tg, după direcția tangențială la-cotul ¢, este chiar forța 
tangențială T — relația (1) din tabela 14.9. Forța Zz, normală la maneton 
(relația 2) este suma dintre componenta radială Zp a forței B, forța centri- 
fugă Fprga masei bielei aferentă manetonului și forța centrifugă Fry a mane- 
tonului (v. cap. 10). Reacțiunile din reazemul stîng (T, și Z,) sînt preci- 
zate evident de relațiile (3) și (4), în care Fw și Fre sînt forța centrifugă a 
brațului, respectiv a masei de echilibrare. Evident, T, și Z, sînt variabile 
cu unghiul æ. Încovoierea în planul cotului este determinată de momentul 
M, (relaţia 5) iar încovoierea în planul _tangențial de momentul M T— - Tela- 
țiile | (6) sau (6'). D Momentul rezultant M este o sumă vectorială: Ti = M, + 
+ Hp. Întrucît M, reprezintă o funcție de œ el este un vector rotitor, de 
mărime variabilă; odată cu el se rotește și fusul maneton astfel încît calcu- 
lul se complică. Se obține o simplificare dacă se alege un ciclu convențional 
de solicitare și anume un ciclu simetric determinat astfel. Se calculează 

= M2 + M4 pentru diferite unghiuri œ și se reține valoarea (M3) mas: 
Ciclul de solicitare va fi atunci: Mo mas = + | (M2) mas: Mo min =— (ME maz- 
În cazul fusurilor motoarelor cu orificii pentru ulei, dealtfel cazul general, 
calculul se simplifică deoarece solicitarea la extremitatea orificiului, în planul 
care conține axul lui este maximă, din cauza concentrării de tensiuni. În 
cazul general axa orificiului este decalată față de planul cotului cu unghiul e 
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Relaţii pentru calculul la oboseală a fusului maneton (fig. 14.31, a) 


Tabela 14.9 


Mărimea caracteristică 


Relaţia de calcul 


z li 
Forţa, tangenţială la manetonul ģ Te= 7 = PARER (1) 
cos B 
Forța normală la manetonul ¢ Z = Zg + Fre + Frm 2) i 
unde 
cos(x + f) 
Za = RI Pa 2. 
cos G ; Fre mBmo”; 
Fru = — myro? i 
Reacțiunile din reazemul stîng T =0,5T (3) ! 
Zs = 0,5 Zg + Fro — Fie (4) 
Momentul încovoietor în planul cotului| Mz = 0,512; + (Fro — Fre) (0,51 — a) (5) 3 
Momentul încovoietor în planul Mr = 0,51 T; (6) 
tangențial 
Mr = 0,2517 (6%) 
Momentul încovoietor în planul MO = M9, + MO 
orificiului de ungere “imi n Ld 
MO = Marcos e — Mp sin e 3 (7) 
[i 
Momentul de torsiune al maneto- | My = Ms + Tr (8) 
nului 
Ma = Mg +0,57T (8) 
Eforturile unitare maxim și minim MY e MO min ' 
de încovoiere Omar = =a (9); omin = —— EA ý 
maz Wu -( ) min Wu (9) i 
| 
Coeficientul de siguranță la o 
încovoiere ĉo (10) : 
Bro 
Sp + Yo om 
YEs 
* Eforturile unitare maxim şi minim Mz ma: Mrımt 
de torsiune Tmaz = = Z (1); Tmin = (117) 
PM Wu 
| Modulul de rezistență, polar pentru T dmi ji i i 
gaura excentrică a fusului Won = e Li |- ( Fi ) | (12) | . i 
maneton a M 
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Tabela 14.9 (continuare) 


Mărimea caracteristică Relația de calcul 


Coeficientul de siguranță la torsiune Ta 


t: = ———— M (13) 
Brr 
To + Ve Tm 
ye 
Coeficientul globalde siguranță și Co + Cr 
valorile admisibile Cu =- (14) 
ET 


car = 2:5...3,0MAS); cm = 3,0...3,5 (MAC) 


Valori pntru dezvoltarea calculelor : EP 
o, = 2 500...3 500 daN/cm? oţel carbon pentru arbori cotiți; 
o, = 5 000...5 500 daN/om? pentru oțel aliat; Bro= 1,9...2,0; 
to = 0,7...0,8; Wg 2 0,1. Valori suplimentare pentru Ty Brr» Er etc. se găsesc în 
tabelele 14.8, 14.12 și figurile 14.34, 14.38. 


Tabela 14.10 
“Tabelă pentru calculul momentului de încovoiere care solicită manetonul în secţiunea orificiului 
de ungere ® 
a ze | Zi | osiz, M, | MO | Te | Ma | Mp | m3 
| 
10 


— — 

(fig. 14.36). Componentele vectorilor moment My și MO, după axa n—n, 
normală la axa orificiului o — o se însumează algebric și se obține momentul 
rezultant M$ — relaţia (7) şi (7'). Este convenabil să se organizeze calculul 
într-o tabelă (tab. 14.10) care permite extragerea valorilor MO man ŞI Me eta. 

Momentul de torsiune al manetonului este de- 
terminat de momentul de intrare M, și momentul 
dat de reacţiunea din stînga cotului T,'7— rela- 
tiile (8) și (8) din tabela 14.9. Tabela (14.11) permite 
organizarea calculelor: momentul M, se citește din 
tabela 14.7, iar momentul T -7 se obţine din calculul 
dinamic al motorului. Din ultima coloană se extrag 
valorile M, mas Și Ms mim Eforturile unitare maxim 
și minim de încovoiere se calculează cu relațiile (9) 
și (9) din tabela 14.9, iar coeficientul de siguranță 
cu relația (10); eforturile unitare maxim şi minim 
de torsiune rezultă din relaţiile (11) și (11') în care 
modulul de rezistență polar W „m (relația 12) se corec- 
tează prin coeficientul ų (fig. 14.37), cînd gaura inte- 
rioară din fusul maneton se execută excentric; ò re- 
prezintă raportul diametrelor găurii — 8=dyr:/ fu — 


Fig. 14.36. Schemă pentru 
determinarea momentului 
din secțiunea orificiului de 
ungere al fusului maneton. 
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Tabela 14.11 


Tabelă pentru calculul momentului de torsiune care 
solicită manetonul 


08 
i ji 
o6] a* M; 0,57T M, 
s | 
i 1U 
ca Il 20 


DZ e y E 


Fig. 14.37. Coeficientul de 
‘corecție pentru calculul modulu- - A 
lui de rezistență polar. ara 


iar e excentricitatea relativă — e = 2e/ (dap — dm), unde e este excentricitatea 
absolută. Coeficientul de siguranță la torsiune este precizat de relația (13), 
iar coeficientul global de siguranţă de relația (14). Coeficientul de concentrare 
Br și factorul dimensional e pentru solicitarea la încovoiere se arată în figura 


ii E Tabela 14.12 
Valorile coeficienţilor Yo şi Ys 


Rezistența la rupere, [daN/mm?) 


Coeficientul 

35... 55 | 52...75 | 70... 100 100... 120 120 ... 140 
Wa 0 0,05 0,1 0,2 0,25 
e o 0 0,05 0,1 0,15 


(14.38, a și b), iar pentru coeficienții V, și Y, se dau valori suplimentare în 
tabela 14.12. pe 

Calculul braţului. Braţul arborelui cotit este solicitat la încovoiere, 
întindere, compresiune și răsucire. Încovoierea se produce în două planuri: 
în planul cotului și în planul normal pe planul cotului. Drept secțiune de 
calcul se alege secțiunea tangentă la fusul palier (secțiunea A BCD-fig. 14.315), 


. E je 
UE G0 DA hjd 


105007 03 UE 


160 W0 240 d,mm 
b a 


- Fig. 14.38, Coeficientul de concentrare şi factorul dimensional pentru fasuri prevăzute 
i cu gaură de ungere. k 
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încovoiere în planul cotului dă eforturi uni- 


deoarece în punctul apar practic eforturile 
unitare cele mai mari (fig. 14.39).. Momentul 
de încovoiere în planul cotului este precizat  //2w/ 
de relaţia (1) din tabela 14.13. Variația reacți- 4 
unii Z, cu a se citește în tabela 14.10. Mo- 
mentul de încovoiere în planul brațului este 
precizat de relația (2). Deoarece eforturile Zenu 
unitare variază liniar pe secţiune, cele produse “^ 
de momentul My sînt nule în punctul x 

situat pe axa neutră 0—0 (fig. 14.39, a); 9 
ca urmare solicitarea la încovoiere în planul 
brațului nu este interesantă. Solicitarea : la 


tare maxime în punctul x (b); la acestea se 

adaugă eforturile unitare normale de întindere T r] 

sau compresiune produse de forța Z,(c). Mo- A 

mentul de răsucire care produce tensiuni tangen- a a 4 d 

tiale în secțiunea ABCD este precizat de re- RA x 

lația (3) sau (3) din tabela 14.13. Distribuția taa S 

eforturilor unitare: tangențiale este astfel încît A 

valoarea maximă se realizează chiar în punctul 2 

x (d). Suma eforturilor unitare normale de Figi. 14.39. Variația eforturilor 

încovoiere și compresiune (întindere) este pre- unitare într-o secțiune a brațului 

cizată de relația (4), în care modulul de rezis- arborelui cotit. 

tență și aria secțiunii se precizează cu rela- 

țiile (5) și (5'). Relațiile (6) și (6') precizează gap 

eforturile unitare normale maxime și minime, HHH- 

iar relația (7) coeficientul de siguranță la înco- 

voiere. Eforturile unitare tangențiale de torsiune 22 

în punctul y sînt date de relațiile (8) și (8') în oz 

care K este coeficientullui Saint Venant, 

precizat în figura 14.40. Relaţiile (9) și (9) HIE 

dau eforturile unitare” maxime și minime, re- 0% -3 3 e 5 6o/h 

lația (10) coeficientul de siguranță la torsiune, Fig. 14.40. Coeficientul lui Saint- 

iar relația (11) coeficientul global de siguranță. Venant pentru brațele arborelui 
Una dintre problemele complexe ale calcu- cotit. 

lului brațului la oboseală o constituie evaluarea 

mai realistă a coeficienţilor de concentrare Bpo Și By. Date mai vechi indică 

pentru brațe valori ale celor doi coeficienţi, dependente de raza de racordare 

(fig. 14.41, a) şi de lățimea brațului (5). Cercetările ulterioare au evidențiat 

influența unor factori suplimentari ca efectul de suprapunere, diametrul 

interior al fusului, excentricitatea găurii interioare etc. 


După [7], coeficientul ß, este egal cu coeficientul de concentrare (60), stabilit pentru 
un cot de referinţă, corectat cu un șir de coeficienți care țin seama, fiecare în parte, de influența 
unor factori : i 


Bro scari (Po)rer (Po) (Polar: (Poe (Po)s (Bola 


fiecare coeficient fiind definit în tabela 14.14 care indică figurile cu notaţiile corespunzătoare şi 
trimiterile la diagramele respective, determirate pe cale experimentală. Coeficientul de con- 
centrare (B o) care ține seama de grosimea 3 se determină astfel. Pentru raportul s/d; dat, se 
citește în figura, 14.42, g valoarea optimă a raportului 3*/p, din care se determină, 3%. Dacă rapor- 
tul real 3/p > 8*/p, coeficientul (B,) se determină din (7) ; dacă 3/p <8%/p,-(Bo)g se determină 
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Tabela 14.13 
Relaţii pentru calculul braţului arborelui cotit (fig. 14.31; a) 
Mărimea caracteristică Relaţia de calcul 
Momentul încovoietor în planul Miy = Zsa (1) 
cotului 
Momentul încovoietor în planul 5 dr 
brațului Mi =M; +T; 2 (2) 
Momentul de torsiune Mw = Tea (5); Ma =0,5a T (3) 
Efortul unitar normal de încovoiere Mio Ze 
și compresiune (întindere) ra EA R (4) 
We =bh?/6 (5); A=bh (5) 
Eforturile unitare normale de 6a 1 
încovoiere şi compresiune maxim | Omaz = Zi mar (îi + z) (6) 
ACEA bh bh 
6a 1 y 
Omin = Zs min E a F (6) 
Coeficientul de siguranță la Ea 
încovoiere v= (7) 
Bra ` 
Sy + Yo Om 
Eg 
Eforturile unitare tangențiale de Mo 
torsiune în punctul z t= — (8) 
Wa 
Wa = Kbh? (8) 
Eforturile unitare tangențiale de 0,5a Ge, 0,54 Tmin 
torsiune maxim și minim Tmas = (9); Tmin = —— (9) 
Wa Wa 
Coeficientul de siguranță la Ta i 
torsiune Dera CTF EN a (10) 
T 
To + Vs Tm 
Er Y 
Coeficientul global de siguranță Ca Cr an 
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Fig. 
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Fig. 14.41. Coeficicnţii efectivi de concentrare la încovoiere și torsiune 


pentru brațe (determinări globale). 


l 4 
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14.42. Diagrame pentru calculu! 


coeficientului de 


A 
ANN 


concentrare (I). 


E TH 
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Tabela 14.14 


Coeficienţii de concentrare a eforturilor unitare în brațele arborelui 


Notaţia 


Definirea coeficientului 


Diagrama experimentală 


i 2 3 
(Bro)rer Coeficientul de concentrare a eforturilor unitare la înco- 
voiere pentru cotul de referință cu b/dz= 1,6 şi 
du,ldu = 0 Fig. 14.42, a 
(Bo) Coeficientul de corecție care ține seama de lățimea bra- 
țului Fig. 14.42, b 
(Boa Coeficientul de corecție care ține seama, de diametrul inte- 
t rior al găurii din fusul mancton Fig. 14.42, c 
(Poe Coeficientul de corecție care ţine seama de excentricitatea 
găurii din fusul maneton Fig. 14.42, d 
(Bo)s Coeficientul de corecție care ține seama de suprapunerea! 
s a fusurilor maneton 
(Bo)s = 1— (olt — (Bo)sl a 
(65) s Coeficientul de corecție pentru cotul de referință cu 
ddr = 1,6 Fig. 14.42, e 
(Foo Coeficientul de corecție care ține seama de variaţia ra- 
portului b/dz Fig. 14.42, f 
(Bo)a Coeficientul de corecție care ține seama de grosimea 8 
Fig. 14.42, g, hi 
(Brr)ref Coeficientul de concentrare a eforturilor unitare la tor- 
siune în punctul de racordare, pentru arbore axial sime- 
tric cu Djd = 2 Fig. 14.43, a 
(6) Coeficientul de corecție care ține seama de lățimea braţului 
Fig. 14.43, b 
(Br Coeficientul de corecție care ține seama de grosimea bra- 
tului Fig. 14.43, c 
(Be Coeficientul de corecție care ține seama, de suprapunerea, 
fusurilor i Fig. 14.43, d 
(Bre Coeficientul de corecție care ține seama, de excentricitatea, 


e a găurii din fusul maneton 


Fig. 14.43, e 
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Fig. 14.43. Diagrame pentru calculul 032 RI 
coeficientului de concentrare (II). IN 

masa 

acul ENZ] 
0 002 004 006 005 00 me £ 

e W 


din (i). Dacă găurile interioare ale fusurilor au formă de butoi în locul diametrului da; se intro- 
duce diametrul dap; (fig. 3, tab. 14.14). Coeficientul de concentrare By, se exprimă la fel ca Bags 
sub forma, unui produs de coeficienți 


Bre = (Brorer(Bo)o(B)n(Pr)a(Pr)e 


definiți în continuare în tabela 14,14, 


14.4.3. VERIFICAREA LA VIBRAȚII TORSIONALE 


Arborele cotit reprezintă un corp elastic. Întrucît forțele și momentele 
care acționează asupra lui sînt variabile periodic, arborele cotit intră în 
vibraţie. Vibraţiile arborelui cotit pot fi de încovoiere și de torsiune. Primele 
se produc în planul arborelui dar sînt practic neinteresante la motoarele de 
autovehicule din cauza distanței reduse dintre două reazeme; ultimele se 
produc în jurul axei de rotații şi produc ruperi caracteristice. Calculul de veri- 
ficare a arborelui cotit la vibrații torsionale se dezvoltă în următoarele 
etape: 1) se determină. arborele echivalent; 2) se determină frecvența pro- 
prie a vibraţiilor libere; 3) se efectuează analiza armonică a excitației; 4) se 
determină amplitudinea momentului de torsiune la rezonanță și se compară 
efortul unitar de torsiune cu efortul unitar admisibil za. Dacă se depășește 
za se reduce amplitudinea momentului, în general, prin intermediul amorti- 
zorului de vibrații, care se calculează pentru frecvenţa de rezonanță. 


„Arborele echivalent. Arborele cotit este un sistem complicat. El se înlo- 


cuieşte cu un sistem oscilant echivalent numit arbore echivalent.: Se admite 
că arborele echivalent este identic cu arborele cotit dacă 1) rigiditatea. celor 
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doi arbori și 2) momentele de inerție mecanice 
ale maselor lor în mișcarea de rotație sînt 
egale. Aceste două condiţii sînt determinate 
de natura fenomenului de oscilație care constă 
în transformarea periodică a energiei de defor- 
maţie în energie cinetică și invers. Ca urmare, 
prima condiție asigură egalitatea energiilor de 
deformaţii, iar a doua egalitatea energiilor 
Fig. 14.44. Forma arborelui echi- cinetice ale celor două sisteme. Arborele echiva- 
valent. lent este imaginat în forma cea mai simplă 
(fig. 14.44): un arbore drept, fără masă, de 
diametru constant dọ (eventual gol la interior), încărcat cu un număr de 
discuri (volanți) de masă m și moment de inerție mecanic J. Se numerotează 
masele și momentele lor de inerție cu indicii 1, 2, 3... iar constantele 
elastice ale porțiunilor intermediare cu grupe de indici: 1, 2; 2, 3;...%, % +.1. 
Întrucît simplificarea adoptată afectează precizia calculelor se impune 
verificarea experiementală a rezultatelor cu ajutorul torsiogramelor care 
precizează amplitudinea, frecvența și forma vibrației. Pentru determinarea 
arborelui echivalent se precizează diametrele porțiunilor dintre discuri, 
lungimea acestor porțiuni și momentele de inerție ale maselor discurilor. 
Din studiul răsucirii barelor se știe că deformația unghiulară de răsucire 
e este proporțională cu momentul de torsiune M, — relația (1) din tabela 
14.15 — și lungimea 1 a arborelui, și invers proporțională cu modulul de elas- 
ticitate transversală G și momentul polar de inerție I,. Constanta elastică de 
răsucire k a arborelui se defineşte prin relația (2) şi reprezintă momentul 
necesar pentru a produce o deformație unghiulară egală cu unitatea. Dacă 
se notează cu Ipo momentul de inerție polar al secţiunii arborelui echivalent 
și cu 1, lungimea lui, atunci constanta elastică a arborelui echivalent kọ este 
definită de relația (3), iar relaţiile (4) sau (5) stabilesc condiția de identitate 
a rigidității arborelui echivalent și arborelui real de constantă elastică F, 
din care rezultă lungimea Z, a arborelui echivalent — relaţia (6). Lungimea 7 
se numește lungimea redusă. și reprezintă lungimea unui arbore de diametru do 
care sub efectul unui cuplu se răsucește la fel cu arborele dat. Momentul 
de inerție polar al arborelui echivalent este definit prin relația cunoscută (7) 
în care d, este diametrul interior al arborelui echivalent. Pentru simplitate, 
diametvele interior şi exterior ale arborelui echivalent se aleg identice cu ale 
fusurilor paliere asifel încît Ing este definit de obicei prin relatia (7'). Dacă. 
asupra arborelui acționează un moment constant M,, porțiunile intermediare 
se deformează diferit (o, ez...) iar deformația totală e este suma deforma- 
țiilor intermediare — relația (8); substituind deformaţiile prin relaţia (2) 
se obţine relaţia (8') pe baza căreia se poate defini elasticitatea totală a arbo- 
relui — relația (9) (elasticitatea "este inversul constantei elastice). În con- 
secință, elasticitatea unui cot (1/k,) — relaţia (10) — este suma dintre elas- 
ticitățile a două jumătăți de fus palier (2 - 1/2k;), elasticitatea manetonului 
(1/kar) şi elasticitatea brațului luată de două ori (2/k,). Pe baza relaţiei (3); 
se determină lungimea redusă a cotului ca sumă a lungimilor reduse ale fie- 
cărui element — relația (11), iar constanta elastică a cotului se determină 
prin relaţia (12), cu condiția Ipo = Izr k $ 


Pentru elementele geometrice regulate lungimile reduse se determină cu ușurință; pen- 
tru elementele geometrice neregulate, lungimea redusă sau constanta elastică se determină 
pe cale experimentală, încărcînd arborele real cu momente diferite și măsurînd unghiul de răsu- 
cire. În tabela 14.16 se prezintă lungimile reduse pentru diferite porțiuni caracteristice ale 
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Tabela 14.15 
Relaţii de definiţie a constantei elastice şi lungimii reduse i 
Mărimea caracteristică Relaţia de definire 
: M! o 
Deformația unghiulară de răsucire 9= 
GIp 3 
Rigiditatea sau constanța elastică SE Me _ Glp o 
de răsucire ET =E 
Constanta elastică a arborelui echi- G Ipa 3 
valent ko = 7 
o 
i = (4) 
Condiţia de rigiditate a arborelui ko = ko 
echivalent GIpll = Galle 6) 
Lungimea, redusă a arborelui echiva- ei Ipo (6) 
lent (J A 
Momentul de inerție polar al T= ka (tat) 0 
arborelui echivalent m 2000 
T = n 
Ip = Ipp = oi (d2— dia) (7) 
= 94 ao (8) 
] Deformaţia totală a elementelor P = P t Pe tPs t + Pz 
arborelui sub acțiunea unui M m w 
moment M = ct MM Ed i ti ae Ea (8) 
k kı ka kg kz 
Elasticitatea totală a arborelui 4 1 meg (9) 
| (inversul rigidității sau constantei ze £ FE 
elastice) isi fi 
| Elasticitatea totală a cotului PL A z LL n 2 (10) 
Rcot Lu ko 
i= i= 
Lungimea redusă a cotului | GIpo ER Gio) "i an 
locot = Ea ZE DA ot 
keot ia hi i=l 
i| Constanta elastică a cotului pentru k e d$, — dia dj 
T» i Tat j 32 locot 


| = ` Tabela 14.16 
Relaţii pentru determinarea lungimii reduse a elementelor arborelui cotit i 


Forma elementelor elastice Formula lungimii reduse Observaţii 
so ZA. 
co 4 A 
E mei dó — ds; 
VA i E => 
| ai x i 
a 
d — di 
= Ta d i A se determină din figura 14.45, a 
a(d! — d$) 
E dt — at : Â i V se determină din figura 14.45, b; pentru: 
e 0 Oi 7 Sa ae 
dt — dt p=0, — < 2, curba 7; 
1 i : d, 
a 4 4. ay: 
Dai pp 2 DE p=0, —> 2, curba 2; 
DAS NA ZA A e ai taria i d, 7 
f; 
p < 0,1 dy, curba 3. 
l dô 2 y É 
r +m + 1) > Pei 
1 2 
d 
Tabela 14.16 (continităre) 
Forma elementelor elastice Formula lungimii reduse Observaţii 
d 1g de ă 
d$ => at, dm zor iai) pentru 
b a 
qt — qi d 
m i Pa d = 0,8 
da 
dó — di a = 0,5, pentru un singur canal de pană; 
Ja es a — aht a= 1,0, pentru două canale de pană 
d — d ; 
Lu (a ani d a, cu semnificația din rîndul precedent 
e= art: 
$ DL DL Formula lui Timoshenko 
la = (l + 0,91) 4 (ag + 0,9) pt 0:97 Ta A 
[| z = Du = dir — Üni 
i D D 
5 D A Formula lui Carter pentru arborii cotiți ai 
„> (Gia Orlai Du dea hb? motoarelor forțate 
k p| Dr DE) i Zi tru arborii cotiți 
= —d ormula lui Zimanenco, pentru arborii 
h =fr oa lg ar) (0.8m: rie ř 2) Du A dy hb? cu fusuri suprapuse 


; 
1015 20 25 30 
b 
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Fig. 14.45. Diagrame pentru determinarea lungimii reduse a elementelor arborelui cotit. 


arborelui cotit. Porțiunea cea mai complicată este cotul arborelui din care cauză și formulele 


pentru determinarea lungimii reduse sînt mai numeroase și poartă în general numele cerce- 
tătorilor care le-au stabilit. 


Exemplul numerie 14.1. Să se determine lungimea redusă a cotului arborelui cotit aj 
motorului diesel MAN—D 2156 care echipează autocamionul ROMAN, Se cunosc dimensiu- 
nile cotului (notaţiile corespunzătoare fig. h, tab. 14.16): Z = 143 mm; d, = 96 mm; d,;= 0; 
du=83 mm; dm4=40 mm; l; = 46 mm; ly = 42 mm; k =27,5 mm; b = 135 mm; r = 
=75 mm. 

R. Se calculează D= 964 = 84,93:10% mmô; Dap = 834 — 404 = 44,89 -106 mmt: i) Se 
aplică formula Timoshenko: 1, = (46 + 0,9-27,5) + (42 + 0,9 -27,5) -84,93 - 108/44,89 - 
-108 + 0,9 -75 -84,93 - 108/67,66 -10° = 281,7 mm; 2) se aplică formula Carter; lo = (46 + 
+ 0,8 27,5) + 0,75 -42 -84,93  108/44,89 -106 + 1,5-75 -84,93 > 108/27,5 -1358 = 268,8 mm; 3) se 
aplică formula Zimanenco: lo = (46 + (0,6:27,5/46):96) + (0,8-42 + 0,2(135f75) -96) - 
-1,892 + 75 75183 -1,255=299 mm. Față de formula lui Timoshenko se obține 'o diferență 
de + 6%; se observă că lọ este de aproximativ două ori lungimea / a cotului. Constanta elas- 
tică a cotului este (rel. 12, tab. 14.15): Reog = (7/32) -3 100 -84,93 - 108/268,8 = 2,51 -105 daN/grd. 


Discurile care încarcă arborele echivalent se sta- 
bilesc astfel încît corespund în general maselor în miş- 
care, aferente fiecărui cot al arborelui (fig. 14.46,2); 
ultimul disc este echivalent volantului și transmisiei. 
Sistemul oscilant alcătuit dintr-un număr de discuri 
mai mare decît trei implică dezvoltarea unor calcule 
atît de laborioase, încît adesea se alcătuieşte un 
sistem redus la trei discuri (b), fiecare dintre ele fiind 
așezat în centrul sistemului pe care-l înlocuiește. 
Sistemul redus se construiește pe baza condiţiilor: 
1) Ja= Jit Jat Js; 2) = (alu Jet Jala)/ În: 
u l» l sînt lungimile reduse față de ultimul disc. 

Momentul total de inerție mecanic J al unui cot 
este egal cu suma dintre momentul de inerție al co- 
tului Jeo şi momentul de inerție al maselor în miş- 
X „care, redus la axa arborelui cotit Jm — relația (1) din 
Pip, 1446. Arborele echi tabela 14.17. Momentul de inerție mecanic al cotului 

„ șase cilindri. este dat de relația (2) în care momentele de 
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Tabela 14.17 


Momentele de inerție mecanice ale elementelor arborelui cotit 


| Mărimea caracteristică Relaţia de calcul 


| 


Momentul total de inerție mecanic! J = Jcot + Jmo (1) 
al unui cot 
Momentul de inerție mecanic al Jeot = Jr + Jm + 2Joo 2) 
cotului 
| 
Momentul de inerție mecanic al EE ra: 5 3 
| fusului palier găurit J= 33 (af — Ha) e (5) 


Momentul de inerție mecanic al K TEA T d2 4 
fusului maneton, redus la axa Juo = JM + mu? ZA Fr — ralu e + 


arborelui cotit 


T 
ari (r — Gr) mP: 


Jan = (02, -2 ) Im Pg tt 8 (4) 
o 32 M Mi 


Momentul de inerție mecanic al i=n 3 . A 
| braţului redus la axa arborelui bo = > Uvi + mor A) (5) 
| cotit i=l 


Momentul de incrție mecanic al 
maselor în mișcare redus la axa Jm = Mem + 05 ma)? (6) 
arborelui cotit 


*p— densitatea materialului. 


inerție mecanice respective sînt definite de relaţiile (3), (4) și (5); toate nota- 
tiile sînt cunoscute cu excepția celor din relația (5) în care Ju reprezintă 
momentul de inerție mecanic al părților geometrice regulate în care se divi- 
zează braţul, în raport cu centrul lor de greutate, iar Mos ŞI Toi reprezintă 
masa părților și distanța de la centrul lor de masă la axa arborelui cotit, 
Dacă braţul are o formă complicată, momentul de inerție din relația (5) se 
determină prin divizarea 
braţului într-un număr sufi- 
cient de mare de porțiuni, 
după cum se arată în fi- 
gura 14.47, în care se preci- 
zează toate notaţiile. 


Masele în mișcare afe- 
rente cotului sînt masa bielei 
care efectuează o mișcare 
de rotație msa și o parte din 
masa mą a pieselor cu 
mișcare de translație și 
anume 4-7. Fracţiunea a 


Fig. 14.47. Schemă pentru calculul momentului de iner- 
ție mecanic al brațului. 
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se determină astfel: energia cinetică a maselor 
m, trebuie să fie egală cu energia cinetică a unei 
mase echivalente m, care se roteşte cu mane- 
tonul cu viteza periferică W y, adică (ma W3)/2= 
= (m, W2)[2.Substituind pe Wp din relaţia (10.21) 
și observînd că W = co rezultă m=m„(sina -+ 
-+ 0,5A sin 2a)2. Întrucît masa echivalentă me 
este variabilă cu « (în apropierea punctelor moar- 
te, efectul maselor în mișcare de translație este 


neglijabil), se determină valoarea medie a masei m, corespunzătoare unei 
rotații a arborelui cotit. Prin definiție 


Fig. 14.48. Schema unui sistem 
oscilant elementar liber. 


e, m 27 
mM, = A 
27 Jo 


unde s-a neglijat A2/4 față de unitate. Ca urmare, fracțiunea a este 0,5, iar 
momentul de inerție al maselor în mișcare (mpy Și ma), redus la axa arborelui 
cotit este dat de relația (6) din tabela 14.17. 


3 TAI 2 A2 
sina + sin 2a) da = 0,5 ma ( pd A 20,5 ma, (14.4) 


Exemplul numeric 14.2. Să se determine momentul total de inerție mecanic al cotului arbo- 
relui cotit din Ex. numeric 14.1. Se dă Mpy = 2,8 kg; ma = 4,6 kg; Jo = 1,8 -107?kgm?. 

R. Se calculează Jyo = (m/32)(83%-1078 — 402-1076) -42 - 1078 -7,8 -103 : [832 -1076 + 

-+ 402 -10=° + 8-752- 1076] = 0,9- 10~2kgm?; Jz = (7/32) - 964- 10712. 46- 1073- 7,8- 103 = 

= 0,3 :1072kgm?; J mo= (2,8 -+ 0,5 +4,6) -752-1076 = 2,94-10—2kgm2; J= (0,9 + 0,3 + 2-1,8 + 

-H 2,94) -1072 = 7,74 :1072kgm?. Se observă că brațul (de masă my = 4 kg la care s-a adăugat 


masa de echilibrare m, = 2 kg-echilibrare cot cu cot) și masele mpy Și m, intervin cu ponderea. 
cea mai mare în valoarea lui J. 


„Frecvența proprie a vibrațiilor libere. Vibraţiile se numesc libere dacă 
sistemul oscilant, după ce a primit inițial un lucru mecanic de deformație, 
nu mai efectuează schimb de energie cu mediul exterior. Sistemul oscilant 
cel mai simplu este alcătuit dintr-un disc (fig. 14.48) de diametru D cu momen- 
tul de inerție mecanic J, fixat pe un arbore drept de lungime Z, diametru Z 

și rigiditate k, incastrat la un capăt. Dacă se aplică discului 

un moment de răsucire M, se produce o deformaţie unghiu- 

lară e a arborelui, astfel încît M, = kọ. Datorită elastici- 
= tăţii proprii, în arbore se naște o reacțiune — momentul 

forțelor elastice M„—egal și de semn contrar cu M, relațiile 
a EEE ; (1) şi (2) din tabela 14.18. Ecuația diferențială a mișcării 
libere a discului se scrie sub forma (3) sau (4);c din ecuația 
diferențială se numește pulsaţia proprie a sistemului oscilant 
ICH? şi este definită de relaţia (5). Soluţia generală a ecuaţiei 
diferențiale este de forma (6) în care ọ este elongația mișcării 
periodice de torsiune, O — amplitudinea, + — timpul și 
9 — faza inițială. Perioada și frecvența proprie a vibraţiei 
ka se definesc prin relaţiile (7), (8) şi (9). Pentru sistemut 

oscilant din figura 14.48, relația (12) evidențiază princi- 

pali factori de care depinde frecvența proprie şi a stat la 
k 4-1 baza discuțiilor anterioare (v. rel. 14.2). În cazul unui mo- 
tor cu un cilindru (fig. 14.49, a), arborele echivalent este 
us alcătuit din două discuri cu momente deinerție mecanice 
Fig. 14.49. Arborele J., J, și rigiditate 4 (b). Spre deosebire de sistemul oscilant 
echivalent al unui Precedent, arborele echivalent din (b) este liber ia 


motor cu un cilin- x E ze Â A 
dru. capete și se rotește în reazeme. Dacă q, și ọ sînt defor- 


20 
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Relaţii pentru determinarea 


Tabela 14.18 


pulsaţiilor proprii şi amplitudinilor vibraţiilor libere ale sistemelor 


elastice 
Denumirea Ecuațiile mișcării și relaţiile de calcul 
1 
Momentul forței elastice Mp = — M: (1) 
Mr = — ke E) 
Ecuația diferențială a mişcării libere J 20 Se (5) 
a unui disc fixat pe un arbore E 
încastrat la un capăt 
grade =0 (4) 
Pulsaţia proprie a sistemului oscilant E E A E 
J 
= 6 
Soluţia, generală a ecuaţiei (4) ọ = sin (o7 + 0) (6) 
Perioada, vibrației ra ae je) (7 
Oy 
Frecvența proprie a vibrației Ta 1 jose ]_ 60 [ osc | (8) 
2 T| £ T | min 


7 osc osc 
n = 0, 159 a] | = 9,5500 [==] (9) 


Frecvența proprie a sistemului osci- 
lant din figura 14.48 


a F TEEN a:e 
Ecuațiile diferenţiale ale mișcării eu ea 
ee a două discuri fixate pe un | Ju az (pa — Pi 7 
arbore liber ( 
d? 
J =e 92) 
ar 
% ai 3 m 
Soluţiile generale ale sistemului (15)| e = ®, sin(ooz + 0) (34) 
Q = Da sin(ag7 + 8) 
isti ( 2 = =0 
Sistemul ecuațiilor caracteristice k — Jho) &, — RO za 


kD, — (h — J03) Ba = 0 
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Tabela 14.18 (continuare) 


Denumirea 


Ecuațiile mișcării şi relațiile de calcul 


Condiţia de compatibilitate | k- jo? k 
2 — 
=0 16)' 
|a -E-J S 
Pulsația proprie a sistemului ROET 
2 
o -= — E [s] a7) 
JJ: 
Ecuația amplitudinii și a frecvenței J2 
proprii %=0, (+ = +) (187 
| osc 
m = 9,55 | | (18) 
s 
Momentele forțelor elastice ale Mer = k — 
arborilor dintre discuri (fig, 14.50) la, i 
Mez, = haa(0a — 95) (19) 


Ecuațiile diferențiale ale mișcării 
libere a trei discuri fixate pe un 
arbore liber 


Soluţiile generale ale ecuațiilor 


În ut kaala — Pa) =0 
Ja Pa — Raa(9a — Pa) + as (P2 — Pa) = 0 (20) 


Js o — Rasla — P3) = 0 


Qı = Pasin(oos + 0) 
Qz = Õsin(T + 0) (21) 


9 = Pssin(op7 + 0) 


Sistemul ecuaţiilor caracteristice 


(ki — J108)b— aa Da = 0 


— Ra Pa + (hia + Ras — Ja 08) Pa — ka sD3=0 (22) 


haD + (has — Ja 63) 0=0 


Condiţia de compatibilitate 


fa — Ja — ae 0 
—Raua Rua + Ras — Ja 03 — Rapa |=0 
0 — has kas — Jo 
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Tabela 14.18 (continuare) 


Denumirea Ecuațiile mișcării și relaţiile de calcul 


Ecuația pulsației proprii JJe 4 JJe + Jia _ JJ + JJe 
; of — + o+ 
Ra ako.a Rua Ro ă 
+ Ut Ja kJ) =0 (24) 
OAO ud (24) 
ow = 0,5 VO a [7] (247) 


JatJa hr Je 
ji Bia 3 
P = hag aj F ka Ae 


(24 
e 1+ J+J REN ) 
Era TI: 1,2 2,3 
Amplitudinile relative 9, i 1 d 9, (25 
=4= l; ap; —=a 
D, 1 D, =: 9, că ) 
Relaţiile amplitudinilor relative J. 
a = 1l— ca oby (26); 
12 
e 
a 
agy = == (26) 
1 Ja o? 
Baa Y 
Frecvența proprie noy = 9,55 Qoy (27) 


maţiile unghiulare corespunzătoare celor două discuri, deformația 
unghiulară totală va fi (e — 92), astfel încît, pentru fiecare dintre discuri 
se poate scrie ecuația de mișcare a unui disc în raport cu celălalt disc. Se 
obține sistemul de ecuaţii diferențiale (13) cu soluţiile generale (14) care 
substituite în (13) duc la sistemul ecuațiilor caracteristice (15). Ultimul sis- 
tem, fiind omogen este compatibil — adică admite și soluții care nu sînt 
nule — dacă determinantul format din coeficienții necunoscutelor Î, și Da 
este nul — condiţia (16). Din (16) se obține pulsația proprie a sistemului 
— relația (17) —, din (15) se obține relația (18') dintre amplitudini, iar din 
(9) se obţine relaţia (18) a frecvenței proprii. Întrucât sistemul este omogen, 
valoarea absolută a amplitudinii rămîne nedeterminată; una dintre necunos- 
cute se alege arbitrar, în general egală cu unitatea (de exemplu O, = 1) și 
rezultă mărimea relativă a celeilalte. Din (18) se vede că amplitudinea Va 
este de semn schimbat față de ®,, adică cele două discuri vibrează în sensuri 
opuse, ceea ce înseamnă că există o secţiune O a arborelui (v. fig. 14.49, b), 
care se află în repaus. Dacă se presupune că amplitudinea diferitelor secțiuni 
ale arborelui variază. liniar cu lungimea se obține o reprezentare grafică (c) 
în care dreapta LE se numește linia elastică a arborelui, iar secţiunea O se 
numește pod. Deci, la un arbore echivalent cu două discuri, linia elastică 
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are un singur nod. Variația deplasării unghiulare a secţiunii arborelui cotit 
(linia LE) cu lungimea se numeşte mod de vibraţie. Arborele echivalent cu 
două mase are un singur mod de vibraţie. 


Exemplul numeric 14.3. Să se determine frecvența proprie a arborelui cotit al motorului 
din exemplul numeric 14.1, dacă arborele echivalent este alcătuit din două mase: masa m, 
aşezată în mijlocul arborelui și masa, m, aşezată la capătul arborelui. Momentul de inerție 
mecanic al volantului este J, = 1,2 kgm?; momentul total de inerție al cotului J = 7.74- 
*102 kgm?(din Ex. num. 14.2); keo = 2,51-105 daN-m/grd (din Ex. num. 14.1). 

R. Se substituie cele 6 discuri care corespund celor 6 cilindri ai motorului cu un disc, 
aplicînd regula, explicată pe figura 14.46 și anume: 1) J, = 6 J; 2) Jh + Jla + ss. + Je = 
= Il. Se consideră, că toate coturile sînt identice, Rezultă 1,=6 leo; la =5leot- - «le leot- Rezultă, 
In >21leoul6 = 3,5 loo iar k, după relația (12) din tabela 14. 15 este k,=(:G/32) (d8— 64) e sau k,= 
= ko] 35. S-a obţinut astfel un arbore echivalent cu două discuri, cu momentele de inerție 
mecanice J, = 6:7,74+102 = 46,44:102 kgm?, J, = 1,2 kgm?și cu constantă elastică k, = 
= 2+51:106/3,5 = 0,717 -106 Nm/grd. Se aplică relaţia (17) din tabela 17.18: © = (0,7 17 - 105. 
(0,4644 + 1,2)/0,4644 -1,2)%5 = 1463 sI; m = 9,55-1463 = 13 975 osc/min. Se alege ®, = | 
și se găsește amplitudinea oscilației: ®, = 1 — 0,4644 -1 463?/0,7 17 -106 = 0,386 grd. Discu- 
ție: se observă că momentul de inerție mecanic al volantului nu influențează sensibil pulsația 
proprie, întrucît J,<& Jp iar raportul (J, + Jẹ)|Jẹ variază în limite strînse. Pentru mărirea 
pulsaţiei proprii se acționează eficient numai prin reducerea maselor în mișcare (J,), prin mări- 
rea rigidității (ko) sau micșorarea lungimii reduse (loeg4). 


Sistemul oscilant convenţional, cel mai răspîndit este cel alcătuit dintr-un 
arbore drept cu trei discuri (fig. 14.50, a), deoarece ecuația pulsaţiei proprii 
se rezolvă încă ușor. 

Calculele au arătat că un asemenea sistem, aplicat unui motor cu șase 
cilindri în linie și unui motor cu 12 cilindri în V, dă o frecvenţă proprie cu 
o eroare de 3%, față de cazul în care arborele cotit are șapte volanți (șase 
coturi și volantul propriu). Dacă se notează cu q,, 92 și og deformațţiile arbo- 
relui din dreptul discurilor respective, se pot scrie relațiile (19) și (19:) ale mo- 
mentelor forțelor elastice, pentru fiecare porțiune din arbore. Analog cazului 
precedent se scriu ecuaţiile diferențiale (20) ale mișcării libere ale celor trei 
discuri și soluţiile generale (21), care substituie în (20) dau sistemul ecuațiilor 
caracteristice (22). Din condiţia de compatibilitate (23) rezultă ecuaţia pul- 
saţiei proprii (24) (soluţia wọ = 0 s-a eliminat deoarece corespunde mișcării 
sistemului ca un rigid care nu vibrează). Ecuația (24), fiind bipătrată în og 
dă două rădăcini pozitive woz ȘI orz, numite pulsația 
proprie de gradul întîi (valoarea cea mai mică), res- 
pectiv pulsalia proprie de gradul doi, cărora le 
corespund două linii de oscilaţii ale arborelui sau 
două moduri de oscilație: linia E, cu un nod (b) 
și linia E; cu două noduri (c). Amplitudinile 
se determină alegînd o valoare de referință, de 
obicei Î, = 1; amplitudinile relative sînt definite 
atunci de relațiile (25), și sînt precizate de relațiile 
(26), obţinute din prima și ultima ecuaţie din 
sistemul (22), în raport cu ®,; prin y s-a notat 
gradul vibraţiei. Relaţia (27) precizează frecvențele 
proprii ale sistemului. 


Fig. 14.50. Arborele echi- Exemplul numeric 14.4, Să se determine frecvența proprie 
valent cu trei discuri. a arborelui cotit al motorului din exemplul numeric 14.1, 
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near ae Ia 


dacă arborele echivalent este alcătuit din trei mase. Mărimile de calcul sînt definite în 
exemplul numeric 14.3. 


R. Se grupează cîte trei coturi ale arborelui cotit pentru un disc de pe arborele echi- 
valent. Rezultă J, = 3Jeo = 3*7,74-102 = 23,22-10-2 kgm?; J, = 23,22:102 kgm?; J, = 
= J, = 1,2 kgm?. Pentru constanta elastică se aplică regula din exemplul numeric 14.3. Lun- 
gimea redusă dintre discul Ja și volant este Z4 = (Jag '6locog + Jeot "5lzot + Jeos tlo cot) [3J cot = 
= lacor(6 + 5 + 4)/3 = Slocopi l2 = (Jcot“S3locot + Jcoi2locot + Jeot 'locot)13J cot = 2locos- Distanta 
redusă dintre discurile J, Și J, este ly = În — l,a = 3loeop Constanta, elastică, după rela: 
ţia (12) din tabela, 14. 15 este ka» =(nG/32) - (d$— dta) sa = keoul 3 =2,51-10%/3=0,84- 10% N -m/grd; 
în mod analog k,23 = kogy|2 = 1,25:105 N-m/grd. 

Se calculează p și g cu relația (247) din tabela 14.18, p = 1,25 - 108(23,22 -1072 + 1,2)/ 
[23,22 -102 1,2 + 0,84 -106 -(23,22 - 102 + 23,22 - 10-2)]23,22 - 23,22 - 104 = 13,66 - 106; q = 
= 084-106 - 1,25 - 108(23,22 -102 + 23,22. 102 + 1,2)/23,22-23,22-1,2- 104 = 27,01:1012, Se 
aplică relația (24%): co = (0,5: 13,66. 106 + (0,25- 13,662. 1012 — 27,01. 1012)05)05 = 105. 
. 16,83 + 4,43, de unde rezultă cop = 1549 s1; copy = 3 355 st. Din relația (27) rezultă 
frecvența nor = 14794 osc/min, care diferă de aceea calculată în exemplul numeric 14.3 cu 
6%. Frecvența proprie de gradul II este 32 040 osc/min. 

Se aplică relațiile (26) și (26) din tabela 14.18 și se determină amplitudinile relative 
pentru pulsația de gradul I: ayy = l; aog = 1 — 0,2322 -1 549?/0,84 -10° = 0,336; asz = 0,336/ 
II — 1,2+15492/1,25+10%) = — 0,240. Pentru pulsația de gradul II: a= l; agy =1— 
— 0,2322 -3 355?/0,84 -10° = — 2,111; agyr = — 2,111/(1 — 1,2 -3 355?/1,25 10°) = + 0,215. Se 
observă că pentru wọy se realizează primul mod de vibrație, linia elastică avînd un singur nod 
(fig. 14.50,b); pentru com se realizează al doilea mod de vibrație, linia elastică avînd două 
noduri (fig. 14.50, c). 


Dacă arborele echivalent cuprinde ¢ discuri, ecuația bipătrată pentru 
pulsația proprie este de gradul 2 (č — 1) și are (— 1 rădăcini pozitive. 
Pentru soluționarea ei s-au dezvoltat mai multe metode de calcul dintre care 
se reține metoda resturilor. 


În cadrul metodei se consideră că arborele echivalent cu ¢ discuri este 
descompus în č — 1 trepte, fiecare treaptă fiind alcătuită dintr-un disc z, 
cu momentul de inerție mecanic J, şi un element elastic (z, z + 1) adiacent 
discului, de rigiditate kzz}. Se aplică fiecărei trepte relațiile de echilibru 
pentru momente și deplasări unghiulare, parcurgînd arborele echivalent de 
la un capăt la altul, dar, pentru comoditate, pornind de la partea frontală. 
Se alege inițial o valoare arbitrară œs pentru pulsația proprie. Dacă w, este 
chiar pulsația proprie, se găsește că momentul rezultant la partea posterioară 
este nul, deoarece, fiecare treaptă fiind în echilibru, sistemul în ansamblu 
trebuie să fie de asemenea în echilibru. Dacă momentul rezultant nu este nul 
el se numește moment rezidual sau vestul R, iar e, nu reprezintă pulsația pro- 
prie. Se reia calculul de mai multe ori, de fiecare dată cu o nouă pulsaţie, 
pînă cînd R = 0. În acest caz, ultima pulsaţie este chiar pulsația proprie. 

Ecuația de echilibru (1) pentru o treaptă (tab. 14.19) arată că momentul 
forţelor elastice din stînga discului z (M,_.,„ reprezintă suma tuturor mo- 
mentelor forțelor elastice și al forțelor de inerție, care acționează de la partea 
frontală a arborelui pînă la discul z) adunat cu momentul forței de inerție al 
discului z (J,$,) este egal cu reacţiunea elementului elastic din dreapta dis- 
cului z (M,, +a — momentul forțelor elastice dezvoltat de elementul de arbore 
dintre discurile z și z + 1). Se substituie deplasarea unghiulară e din (6) 
în relația (2) din tabela 14.18 şi se obține relația (2) din tabela 14.19, în care 
s-a înlocuit amplitudinea deplasării unghiulare O cu æ. Se definește ampli- 
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Tabela 14.19 


Relaţii de definiție pentru tabela lui Holzer 


Denumirea Relația 
Ecuația de echilibru pentru volantulz| Mzz + Jz Pz = Mzn ($9) 
Momentul forțelor elastice Mz-1,2 = — kzz’ az sin(0o + 0) } 2) 
Amplitudinea momentului M? az = hooaz" lz (3) 
Momentele forțelor elastice Mzz = M2 p Sin(oo7 + 6) (3 
Mzz = MO pp SOT H 9) 6) 
SE B A EI pia ti (6) 
Accelerația, deplasării unghiulare Pz = az 00 sin(o97 + 0) x 
i i š Mazy = M: + Ja azbă (9) 
Prima relație fundamentală de calcul 22 = z-z T J2 0200 
Amplitudinea momentului M? pa > Peszta fz, (5) 
Corelaţia dintre amplitudini az,z+1 = Gaz — dz+ (9) 
A doua, relație fundamentală de Masa 
By 
calcul an = a = 3 (10) 
z,2+1 


tudinea momentului forțelor elastice, relația (3) prin produsul dintre rigidi- 
tate și amplitudine şi se scriu momentele forțelor elastice (Mg = —ke) ale 
elementelor de arbore din stînga și dreapta discului, relaţiile (4) şi (5). Se 
calculează din relația (6), tabela 14.18, accelerația unghiulară. $,, relaţia (6) 
din tabela 14.19 şi se substituie relațiile (4), (5) și (6) în (1). După simpli- 
ficare se obţine prima ecuaţie fundamentală pe care se întemeiază metoda 
resturilor — relația (7) dintre amplitudinile momentelor, care spune că :mo- 
mentul maxim al forţelor elastice al unui element z, z + 1 de arbore echi- 
valent dintr-o treaptă z, echilibrează momentul maxim al tuturor forțelor 
elastice și de inerție al treptelor anterioare precum și momentul maxim al 
forței de inerție al discului z din treapta considerată. Se scrie relația (8), 
care este asemenea lui (3) și se pune condiția, relația (9), că amplitudinea 
deplasării unghiulare (deplasarea unghiulară maximă) a elementului z, 
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z+ 1 de arbore echivalent este egală cu diferența dintre deplasările unghiu- 
larè maxime ale secțiunilor extreme, adică diferența dintre amplitudinile 
deplasărilor unghiulare ale discurilor z și z + 1. Se substituie (9) în (8) și 
se obţine a doua relaţie fundamentală de calcul, relaţia (10) care leagă ampli- 
tudinile deplasărilor unghiulare ale unei trepte de momentul forțelor elastice 
și rigiditatea treptei. 

Însumarea amplitudinilor momentelor și deplasărilor unghiulare în lungul 
arborelui echivalent, pînă la ultima treaptă se ușurează dacă se organizează 
calculele - într-o tabelă, numită tabela lui Holzer. Tabela cuprinde șapte 
coloane (tab. 14.20), iar fiecare linie are două diviziuni: o linie superioară şi 
o linie inferioară. În prima coloană, în linia superioară se trece numărul de 


Tabela 14.20 
Tabela iui Holzer 


Numărul | 7 = Ep a Ni ata M. ee 
discului | Jz z za EA za elastic 
1 2 3 AR 5 6 7 
EEA a 
1 Jı 1 x Jo? = ho linie 
j superioară! 
| | | 
linie câ 1 
inferioară, w h ci = d Sa Jı o, 1—2 
Ba i Aa 
<- 
2 j; o URS i Je? linie 
a Jo; x Jo? E ot] P ) superioară! 
Aia Rasa 
linie [col 5 16 za Mena 
col 5] x [co = — x 3 
inferioară, Ixi 1 A 102 2—3 
e — T Jao [= ) 
| 12 
t T J; o? R = EM? linie 
| superioară, 


ordine al volantului pînă la discul ¢; în ultima coloană, în linia inferioară 
se trece numărul de ordine al elementului elastic dintre discuri. Coloanele 
a 2-a și a 5-a se completează inițial cu momentul de inerție mecanic (coloana. 
a 2-a, linia superioară) și inversul constantei elastice (coloana a 5-a, linia infe- 
rioară). Coloana a 4-a reprezintă momentul forței de inerție al discului, divi- 
zat prin amplitudinea, deplasărilor unghiulare și se completează inițial. Co- 
loanele a 3-a și a 6-a cuprind amplitudinile deplasărilor unghiulare (coloana 
a 3-a) și a momentelor rezultante care lucrează într-un element elastic (co- 
loana a 6-a) şi se completează după efectuarea calculului. 

Se alege iniţial o pulsație œ, apropiată de pulsaţia proprie, pentru a se 
reduce numărul de încercări. În acest scop, œ, se determină cu un arbore 
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echivalent cu două sau trei discuri. De asemenea, se alege o amplitudine ini- 
țială egală cu unitatea, deoarece nu se poate determina amplitudinea absolută 
(v. rel. 25, tab. 14.18). Prima treaptă de calcul fiind situată la partea fron- 
tală a arborelui echivalent, se alege amplitudinea discului 1, a, = 1 și se 
scrie în coloana a 3-a din tabela lui Holzer, pe prima linie superioară. Se 
calculează tabela lui Holzer, parcurgînd fiecare linie superioară de la stînga 
la dreapta, aplicînd relația (7) din tabela 14.19 şi fiecare linie inferioară de la 
dreapta la stînga, aplicînd relația (10) din tabela 14.19, după cum urmează. 

Se parcurge linia superioară de la stînga Ja dreapta, efectuînd produsul 
dintre coloana (col) a 3-a și coloana a 4-a şi se transcrie rezultatul în coloana 
a 6-a. Pentru prima treaptă este evident că momentul forțelor elastice din 
stînga discului 1 este nul (M$, z = 0), iar relaţia (7) se reduce la Mi = 
= 1 - Ju 2, Deci produsul col 3 » col 4 este chiar Jw}. Se transferă rezul- 
tatul din linia superioară în linia inferioară a coloanei a 6-a, cînd se calcu- 
lează prima treaptă. În celelalte cazuri, pe linia inferioară din coloana a 6-a 
se înscrie valoarea de pe linia superioară însumată algebric, cu valoarea din 
linia inferioară anterioară, ceea ce rezultă din aplicarea relației (7). Se 
parcurge linia inferioară de la dreapta la stînga efectuînd produsul dintre 
col 6 : col 5, care se scrie în coloana a 3-a cu semn schimbat. Se adună alge- 
bric linia inferioară cu linia superioară (potrivit relației 10, tab. 14.19), se 
obține amplitudinea discului 2, care se scrie în linia superioară pentru dis- 
cul următor, din aceeași coloană a 2-a. Calculul se reia după aceleași reguli 
şi se obține de fiecare dată, în coloana a 6-a, linia superioară amplitudinea 
momentului; iar în coloana a 3-a linia inferioară amplitudinea deplasării 
unghiulare. Se completează tabela pînă la discul ¢, linia superioară; linia 
inferioară pentru discul ( n-are semnificaţie. Ultima valoare din coloana a 
6-a reprezintă momentul rezidual sau restul, care de obicei este nenul. Se 
reia calculul pînă cînd restul R schimbă de semn, și se determină valoarea 
definitivă prin interpolare. 

La motoarele policilindrice, întrucît cilindrii sînt identici, arborele echi- 
valent are mai multe momente de inerție J și mai multe constante elastice & 
egale. În acest caz este comod să se simplifice tabela lui Holzer, definind un 
arbore unitar echivalent care se obține împărțind pe Jı Ja..-> kiz, Ress- CU 
valorile J, k cele mai frecvente. Dacă woy este pulsația sistemului unitar, 
atunci există relaţia j 

-k|J. (14.5) 


Pulsația proprie de gradul doi este mai mare decît aceea de gradul întîi. 
Prima aproximată pentru pulsația proprie de gradul doi se poate calcula cu 
relația wâ, = 22/12, i fiind numărul de cilindri. Pulsațiile de grad superior sînt 
mai puțin interesante. 


2 2 
Q0 = Ofu 


Exemplul numerice 14.5. Să se determine pulsația fundamentală pentru arborele cotit 
din exemplul numeric 14.1 alcătuit din 7 discuri (figura din tab. 14.21). Mărimile Jy Ja 
ka kas au fost puțin modificate, în mod arbitrar, pentru a evidenția metoda arborelui echi- 
valent unitar, obținut prin împărțirea, valorilor cu J = 7,44 -10 kgm?, k = 2,51 -10° N -m/grad. 
Prin metoda arborelui echivalent cu trei discuri s-a găsit copy = 1549 si (v. ex. num. 14.4). 
care se consideră ca primă aproximație, Din relația (14.5) rezultă prima aproximată pentru arbo- 
rele echivalent unitar oa. = oa Jik= 1 549(7,44 - 1072/2,51 :106)0:5 = 0,266, cu care se constru- 
iește tabela, lui Holzer. Se găsește R < 0. Se micșorează pulsația 02 = 0,230 și se găseşte 
R > 0. După patru încercări s-a găsit R, = — 0,00361 pentru co = 0,2406 și Rs = + 0,0057 
pentru Oys = 0,24. Prin interpolare se găsește valoarea finală oz = 0,24+ (—0,00361) (0,2406 — 

0,24)/(— 0,00361 — 0,0037) = 0,2403. Pentru exemplificare, în tabela, 14.21 se arată calcu- 
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Aplieaţie numerică la tabela lui Holzer 


Tabela 14.27 


Numărul 
Numara! TA a, J 02 Sea Mbagi 4 elementului 
„za elastic 
1 2 3 4 a a 7 
I 
ii 1 1 x 0,0577 —> = 0,0577 Linie 
i, superioară, 
—0,0577 = — 1 X 0,0577 
Linie inferioară | Aa 1—2 
| N 
2 1 0,9423 x 0,0577 —> = 0,0543 | Linie 
superioară 
042 <— N ND 
Linie inferioară ] | RT R 2—3 
3 0,94 0,8303 x 0,0577 —> = 0,045 Linie 
gi | superioară 
—0, 1706 = <— |__1 x 0,157 
Linie inferioară | i | FAA 2 3—4 
4 0,94 0,6597 x 0,0577 —> a 0,0357 Linie 
| superioară 
—0,2094 = <— 1_x 0,1927 
Linie inferioară, | | "0,92! wn 4—5 
5 í 0,4503 x 0,0577 —> = 0,0259 Linie 
| | superioară 
—0,2186 = 4— |_| x 0,218 
Linie inferioară, l E Ga 5—6 
6 1 0,2317 x 0,0577 —> = 0,0133 Linie 
| il superioară 
—0,2319 = <— |_L x 0,231 
Linie inferioară e Fui 6—7 
i | 
7 16 —2, 104 x 0,0577 —> = 1,8464: 10-4| Linie 
| j | superioară 
Linie inferioară r= 
z — 1,8464: 1074 
X X ~ Dd D ` 
SS a 
~ $ ` SĂ 3 = 
Arbore | 15 Š o ESI E S S% ISS x 
echiva- zoo Ao S SoS 
lent | 8]5]8]s 3] & 
Arbore P 
unifar = | Á | 1 | a | a 1 | 7 
echiva- - 
lent |151 1 OH Q4 7 1 
B1 


lele cu copy = 0,2402. Pulsaţia proprie a 
arborelui echivâlent se calculează cu rela- 
ţia (14.5): oor Our Va] = 0,2402(2,51- 
= 108/7 +44 -10-2)0:5 = 1 395 s71 față de 1 549, 
valoarea, găsită cu arborele echivalent sim- 
plificat, cu trei discuri. 


Analiza armonică a exeitației. 
Momentele motoare M,, Ma ale 
forţelor de presiune a gazelor (F,) 
și ale forțelor Fu sînt mărimi va- 
riabile (fig. 14.51). Funcţia M„(e) nu 
are o expresie analitică iar M „(«) are 
o expresie complicată. Întrucît mo- 
mentele motoare variază periodic 
ele se exprimă analitic prin inter- 
I E] zw mediul seriilor Fourier. Descompu- 

afr]. nerea curbelor de moment în serii 

Fig. 14.51. Diagrama momentelor pentru Fourier poartă numele de analiză 
analiza armonică. armonică. Întrucât la modificarea 

turaţiei, M, variază diferit de M, 

este convenabil ca descompunerea în serie Fourier să se facă independent, 
urmînd apoi să se însumeze componentele armonicilor de același ordin. 
Expresia generală a dezvoltării în serie a momentului M, este de forma (1) 
din tabela 14.22, unde Mm este momentul mediu, d, aa. - . Ay Și ba, ba. - -bo sînt 
coeficienții Fourier în cosinus, respectiv sinus iar 6, — pulsația ciclului. 
Expresia (1) se scrie concentrat sub forma (2) în care v este ordinul armonicii; 
My — amplitudinea armonicii de ordinul v și 0, — diferența de fază sînt 
date de relaţiile (2') și (2). Ordinul armonicii este precizat de șirul 
numerelor întregi. La motoarele în doi timpi pulsaţia ciclului corespunde cu 
pulsația arborelui cotit œ= &œ*, deoarece perioadele momentelor M, 


0 180 


Tabela 14.22 
Relaţii pentru determinarea momentelor periodice exeitatoare 


Mărimea caracteristică | Relaţia de calcul 


Dezvoltarea în serie Fourier a momen-| My = Mm + aa COS Ge T- Ga COS 2 Oe T+ 
tului forțelor de presiune a gazelor + ag Cos Stag T+... by sin og T + by sin 20TH 


+ bg Sin 3e T + î.. o 
y=% 
Mp = Mm + $, Mpysinţvoc 7 + 0) (2) 
v=1 
Amplitudinea momentului Mp = Va x tă 2) 
Diferența de fază 0, = arc tg(a,/b,) 2”) 


Coeficienții termenilor în cosinus ay= S (so + 4a t -e F aa) — 


Parate aA (3) 


* Pulsaţia unei mișcări periodice fiind prin definiție o=2m/T, iar perioada arbore- 
lui cotit fiind timpul necesar unei rotații, adică T = 60/n [s], rezultă că pulsația 
arborelui este w=2r (60/n) =7n/30, ceea ce reprezintă chiar viteza unghiulară a 
arborelui cotit. 
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Tabela 14.22 (continuare) 


Mărimea caracteristică 


Relaţia de calcul 


T 


Coeficienții termenilor în sinus 


1 


by (ara t a H oee H Aaya) 
2y 
(3) 
— (gh at e o aaa) 
y ste sin(a + P) r 
Expresia forței tangențiale de inerție T=. Aa (4) 
Ta œ — maro? (sing -+ A cos 20) (sin œ + 
+ 0,5 A sin 2g) (4%) 


T4 œ —img r œ? (sin a cos «+ A sin œ cos 2 + 


+ 0,5A sin 2g cos æ + 0,5 A? sin 2g cos 2q) (4) 


Expresia aproximativă a momen- 
tului forței tangențiale de inerție 


Ma~ m41? &?(0,25A sin g — 0,5 sin 2g — 

— 0,75Asin 3æ.— 0,25 A? sin 4g) (5) 
Ma~ ma 2 o? [0,25 Asin(or + pı) + 

+ 0,5 sin (20T + 4) + 0,75A sin(3oz + pa) + 


+ 0,254A3sin(407 -+ 4], (6) 
unde p, =0; pa = fs = y =T 
p=4 


Mas >A Ma, sin(voz + Yy) (7) 


w=i 


Amplitudinea armonicilor momentului! 27, = Vo, sin, + MA, sin 9)? + (Mpy cos, + 


total 


+ May cos Y,)? (8) 
v Yy. 


Momentele armonicilor de ordinul 
v, aplicate la fiecare din coturile 
arborelui cotit, în ordinea aprin- 
derii j 


My = M,sin vor 

M, = M, sin v(or — ®;li) 
My =M, sin v lor — 20) 
E AE i a clei aa ape (9) 
; = M, sin vloz — (j — DO]. 


j = M,sin(vor + 8,;) 
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și M, sînt de 360°; de aceea armonicii 
de ordinul v îi corespunde pulsaţia 
vo adică armonici întregi. La motoa- 
rele în patru timpi pulsația ciclului 
este o. = 2/0, O, fiind perioada cores- 
punzătoare la două turaţii ale arborelui 
cotit, deci T, = 2T sau w, = 2x/2T = o[2. 
Dacă în relația (2) din tabela 14.22 se 
substituie œ, cu /2 rezultă că, raportînd 
pulsațiile momentului M, la pulsaţia e a 
arborelui cotit ordinele armonicelor devin 
v/2. Întrucât este mai comod să se rapor- 
teze periodicitatea momentului M, la 
viteza unghiulară a arborelui cotit, armo- 
nica fundamentală va fi (convenţional) 
0,5, iar şirul armonicilor va fi 0,5; 1; 
1,5; 2; 2,5;... În figura 14.52 se arată 
primele șase armonici ale momentului M, 


În unele lucrări [9], [14], [19], se furnizează 
datele necesare calculelor coeficienţilor M, mi 6, 
plecînd de la ipoteza că diagrama indicată a ciclului 
este  reproductibilă la motoare asemenea. Ca 
urmare, exprimînd amplitudinea Mpy, sub forma 
M py = (mD°?/4)rC, (unde D este alezajul și  — raza 
__ manivelei) coeficienții C, şi 6, au fost calculați în 
070 100 200 280 380 440 320 600 0720 ol nA] funcție de presiunea medie indicată reală (fig. 14.53). 
Se înțelege că aplicarea unor asemenea relații 
trebuie făcută cu prudență, dat fiind diver- 
sitatea legilor de variație a presiunii. O metodă 

simplă (de aceea și cu o precizie mai mică) 
pentru determinarea coeficienţilor ap by, relația (1) este metoda Fischer-Hinnen 
[19]. Potrivit metodei, coeficienții numerici de ordinul v se obțin dacă se împarte perioada O, 
a ciclului motor în 4y intervale și se “ridică ordonate pe curba Mp(«) în dreptul fiecărei 
diviziuni, pozitive sau negative (fig. 14.54, a). Ordonatele se notează cu 20, Sy Xg... 
(9 se ridică la œ = ORAJ. Termenii în cosinus și sinus sînt determinaţi de relaţiile (3) 
și (37) din tabela, 14.22 (însumare algebrică în parantezele mici). Pentru armonicile de ordin 
mic metoda dă erori mai mari deoarece numărul ordonatelor este redus (pentru v = 1, 
0,]4 = 180%, adică se ridică patru ordonate, din 180° în 180*RA). Metoda se corectează 
cu regula celor trei ordonate a lui Lewis, care spune că în dreptul fiecărei ordonate x, 
definită prin metoda anterioară, se mai ridică încă două ordonate, xo și 29! de o parte și 
de alta, a primei ordonate, la distanța, de 0,266 „|v de aceasta (fig. 14.54,b). Fiecare ordo- 
nată, x reprezintă o medie aritmetică: xg = E + 20 + ža 213- 


Fig. 14.52. Primele șase armonici ale 
momentului produs de forța de presiune 
a gazelor. 


Analiza armonică a momentului M „se efectuează astfel: forța tangențială corespunză- 
toare forței F4 se deduce din relația (10.42) şi rezultă relația (47) din tabela 14.22. Substituind 
forța F „ din (10.37) în relația (4), dezvoltind (o + B) și împărțind prin cos B, acceptînd, în 
fine, aproximația tg B œ sin B =A sin « rezultă expresia (4”), care dezvoltată duce la expre- 
sia (4). Știind că momentul M = Tr, pe baza egalităților: sin œ cos a = 0,5 sin 2æ; A sina. 
«cos 2æ = 0,5(sin 3 — sin «); 0,5 A sin2a cos « = 0,25A (sin 3a + sin a); 0,54? sin 2 cos 2g = 
= 0,25 A2 sin 4q, se obține relația (5). Întrucît A? < 1 uneori se rețin numai primii trei termeni 
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Fig. 14.54. Determinarea coeficienţilor pentru analiza armonică : 
a— metoda Fischer-Hinnen; b — metoda Lewis. 


a 


din relația (5). Pentru a elimina semnele din (5) se introduce faza inițială V şi se obține 
expresia (6) care se scrie sub forma concentrată (7); ultima expresie cuprinde numai armo- 
nici întregi. Amplitudinea totală — relația, (8) — se obține însumînd geometric relațiile (2) şi 
(7), deoarece între ele există o diferență de fază; se observă că pentru armonicile neîntregi 
(0,5, 1,5, 2,5...) M4 = 0, iar pentru armonicile întregi suma se efectuează, numai pînă la 
v = 4, Date suplimentare privind însumarea, armonicilor se găsesc în [9]. Momentul rezultant 
„al execitaţiei se stabilește pentru fiecare cilindru în funcție de ordinea, de aprindere — rela- 
tiile (9) — decalajul dintre aprinderi fiind 8; adică, pentru un ordin v, de (j — 1) ori deca- 
Jajul unghiular dintre două aprinderi Ọ,/i, j reprezentînd rangul aprinderii. De exemplu, pen- 
tru un motor în patru timpi cu șase cilindri cu ordinea de aprindere 7—3—5—6—2—4, aprin- 
derea în cilindrul 2 este de rangul 4 prin urmare dacă My se aplică cilindrului 1, în cilindrul 
2 lucrează (M,) ya: i 

Solicitarea arborelui cotitla rezonanţă. Mișcarea periodică a unui sistem 
oscilant liber se numește amortizată dacă sistemul cedează energie mediului 
„exterior. Întrucît excitaţia unui sistem oscilant liber este nulă amplitudinea 
vibraţiei scade treptat pînă la anulare. Vibraţia arborelui cotit este o miş- 
care amortizată datorită acțiunii rezistențelor interioare și exterioare. Rezis- 
tenţele interioare sînt determinate de frecarea. internă. (histerezis) iar cele 
exterioare de frecările lichide sau semifluide din lagăre și cilindru. Pentru 
simplificarea problemei se presupune că, în toate tipurile de frecare, rezisten- 
tele sînt proporționale cu viteza (ipoteză apropiată de realitate numai în cazul 
îrecării lichide). Ca urmare, momentul forței de frecare se poate scrie sub 
forma M; = —Edojdr = —&gp, unde E se numește 
coeficient de amortizare (semnul minus arată că 
momentul rezistent se opune mișcării). Coeficientul £ 
se determină experimental cu mare dificultate și 
este cuprins între 0,002 ... 0,003 pentru MAS de 
automobile, 0,003. . .0,004 pentru MAC de automobile 
și 0,004. ..0,005 pentru MAC de tractoare. Mișcarea 
amortizată. a sistemului oscilant din figura 14.48 este 
ilustrată grafic în figura 14.55. Ecuația diferențială 
a mișcării — relaţia (1) din tabela 14.23 — este de 
forma (3) din tabela 14.18 dar cuprinde termenul 
suplimentar Me. Substituind expresiile momentelor 
M; și Me în (1) se obţine relația (2) care, împărțită 


sistem oscilant elementar 
cu amortizare. 
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Tabela 14.23 


Caleulul oscilaţiilor armotizate (libere și forțate) ale sistemelor elastice 


Mărimea caracteristică 


Ecuațiile mişcării și relaţiile de calcul 


Ecuația, diferențială a mișcării d?ọ 
amortizate a unui disc, fixat pe un J a — Mz —Mg=0 (D 
arbore încastrat la un capăt dr 
de „de 
pe ko =:0 
Ji si ies (2) 
PETE ha : 
Ci o eN 2) 
+2 a$ +o e =0 (27) 
Soluția generală, a ecuaţiei — 0007 k 
s =e Oosin loo T Bo) (3) 
ap =oyViZa (3) 
Ecuația diferenţială, a mișcării forțate dp de A 
cu amortizare, a unui disc J dz T Ea epe Mno a 
M. 
$ + 20029 + oip = i i sin vo? (4) 


Soluția, generală a ecuației 


=o aT 


op=e de sin (00 T+ B) — D sin(vor — B,) 
(5 


9 = Potro $ (5) 
Elongația mișcării forțate 9 = Vsin(vor — B) (6) 
e = ps 4 sin (vos — fy) (6) 
Deplasarea unghiulară statică My M, 
pe = (7) 
Jog k 
Factorul de amplificare 1 
£ 4 8 
wo \ T vo 2 
1 -| — -+ 4a? 
o La) 
Diferenţă, de fază vo 
2a — 
2o 
B, = arctg = (9) 
vo }? 
a 
D9 
Deplasarea unghiulară statică a unui Myy 
disc (cot), pentru un sistem oscilant (oshre se (10) 


format din j discuri (coturi) 
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Tabela 14.23 (continuare) 


Mărimea caracteristică | Ecuațiile mișcării și relaţiile de calcul 


Factorul de amplificare pentru pulsa- 1 
ţia proprie de gradul Y áy = ap 
w YP vo 
1— + da | — 
Ooy Qoy 
Amplitudinea vibrației de Eradul Y dr = 
pentru discul (cotul) & r geni Arlay (12) 
iii 
Faza inițială, ilației i 
era i zi a oscilației de gradul yi X o sin (vi)e 
Syy =arc tg = (3) 
Ş Drg costă, 
val, 
Diferența de fază a oscilaţiei de gradul vo 
y și ordinul v 24 


(14) 


Funcția caracteristică a oscilației de i 
iezi ie aa ei i; Ta, =M, V(ZOyicosă,pe + ED sin 8,7)? i 


n 
2 2 
Ody PX J; 9y 
je 


Elongația, oscilației”de ordinul y a y=m 


discului (cotului) $% Sero e se E 


pt = T. z 
v 2 Yv | TOJE ) 
oy Ooy. 


(16) 


Momentul de torsiune a arborelui (M, 
try 


=k r 
dintre discurile (coturile) &, ¢ + 1 Pee Onta 2y 5 


Îi 7-a 
Momentul de torsiune al armonicii 


de ordinul 1 pentru porțiunea 5,6 (Misa) = Bono (Pre — Pas) ao 
Efortul unitar de torsiune T = (Metr) WoL (18) 
Gryl W p, 
Turaţia, critică de ordinul y şi gradul Y 60noy 
(Mer) = (19) 


III 


S-a notat: j — rangul aprinderii; y — gradul pulsaţiei ; 
v —-ordinul armonicii; $ — numărul de ordine al cotului, 
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prin momentul de inerție mecanic J ia forma . 
(2'), unde œ este pulsaţia proprie a siste- 

mului. Analiza arată că dacă E < 200], 

mișcarea liberă a sistemului este periodică 

dar se amortizează rapid (fig. 14.56, a); dacă 
£> 200], mișcarea este aperiodică, adică, 

amortizarea este atît de intensă încît sistemul 

nu mai poate reveni în starea inițială, de 

echilibru. Valoarea £,, = 2w se numește 

coeficient critic de amortizare. Raportul 

Eta = a se numește amortizare. Cu această 

notație ecuația diferenţială (2') trece în (2), 

iar soluția ei generală este de forma (3), în 
care «wy este pulsația mișcării amortizare — 

relația (3) iar By — faza inițială. Pentru 

a<1 mișcarea este periodică, „dar, din cauza * 
termenului e—ew, elongația q se reduce Fig. 14.56. Mișcarea amortizată a 
rapid; dacă a> 1 mișcarea este aperiodică unui sistem oscilant. 

cp neavînd sens. 

Mișcarea periodică a unui sistem oscilant se numește forțată dacă sistemul 
primește succesiv, din exterior, o energie, cel puţin egală cu energia pierdută 
de sistem prin amortizare. Acţiunea mediului fiind periodică la rîndul ei, 
de pulsație w, poate fi exprimată sub formă armonică. Pentru o armonică 
de ordinul v, ecuaţia diferenţială (2) se transformă în (4), momentul M, 
sin vor (relația (9) din tabela 14.22) reprezentînd excitația sistemului. Împăr- 
tind ecuația (4) prin J se obține ecuația diferenţială (4') a cărei soluție gene- 
rală este de forma (5), care reprezintă suma soluţiilor particulare ale ecuaţiei 
diferențiale. Se vede că elongaţia totală ọ„ se poate exprima ca suma a două 
elongații (5'): elongația mișcării amortizate libere e și elongația mișcării 
forțate ọ (fig. 14.56, b). Întrucît ọọ se reduce din cauza amortizării, elongația 
x devine repede egală cu ọ (fig. 14.56, c). Elongaţia mișcării forțate — re- 
lația (6) din tabela 14.23 — se exprimă sub forma (6') care evidențiază că 
amplitudinea vibrației ® se poate exprima ca un produs de doi termeni în 
care ọ, reprezintă deformajia unghiulară statică — relaţia (1), iar A se numește 
Factorul de amplificare — relaţia (8). Diferența de fază este dată de relaţia (9). 
Se observă că factorul de amplificare depinde de amortizarea a. Cu cît amor- 
tizarea a este mai mare cu atît A se reduce, amplitudinea mișcării oscilatorii 
scade, deformaţiile unghiulare sînt mai mici, vibraţiile torsionale sînt mai 
puţin periculoase. 

Se numeşte rezonanţă, mişcarea periodică forțată a unui sistem oscilant, 
peniru care frecvența. sau frecvențele proprii sînt egale cu frecvența sau frecven- 
jele aplicate. Întrucît frecvența diferă de pulsaţie printr-o constantă — re- 
laţia (9) din tabela 14.18 — rezultă că un sistem oscilant intră în rezonanță 
cînd pulsaţia proprie sau fulsaţiile de diferite grade este egală cu pulsaţia exci- 
taţiei sau pulsațiile de diferite ordine. Ca. urmare, din relația (8) rezultă con- 
diția de rezonanță vo = wọ (sistemul oscilant din fig. 14.49 are o singură pul- 
sație). Dacă amortizarea a este nulă, rezultă că la rezonanţă factorul de am- 
plificare A devine infinit și deci amplitudinea mișcării O = co (fig. 14.57). 
Se înțelege că, în acest caz, deformația unghiulară fiind infinit de mare se 
produce ruperea arborelui; dacă amortizarea a crește, factorul de amplifi- 
care se micșorează, amplitudinile scad și pericolul de rupere este îndepărtat. 
Variația factorului de amplificare A cu wo/wg arată că amplitudinile cele 
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mai mari ale vibraţiei se obțin în regim 
de rezonanţă, de aceea, calculul efor- 
turilor unitare se efectuează pentru 
acest regim. 


Dacă sistemul - oscilant este un 
arbore echivalent cu mai multe discuri, 
pulsaţiile proprii sînt de diferite grade 
y, astfel încît pentru un disc (cot) cu 
numărul de ordine (, rezultă săgeata 
statică (0, relația (10) şi amplifi- 
carea Áy, relația (11). Amplitudinea 
vibraţiei de gradul y pentru discul ¢ 
este dată de relația (12). Relaţia (10) 
arată că săgeata statică q,, deci implicit 
și amplitudinea vibraţiei, este cu. atît 
: mai mare cu cît ordinul armonicii este 
mai mic (amplitudinea armonicii fundamentale Mọ, este cea mai mare 
(v. fig. 14.52) și cu cît pulsația wo, este mai redusă (pulsatia de gradul I 
este cea mai mică, adică are frecvența cea mai joasă). 


Fig. 14.57. Valoarea factorului de ampli- 
ficare pentru diferite amortizări. 


Solicitarea mecanică, la rezonanță se determină pentru fiecare armonică v a excitației, 
pentru fiecare grad y al pulsației, pentru fiecare cot (al arborelui. În principiu, notînd cu dy 
— relația (13) — faza inițială a vibraţiei, de gradul y și ordinul v; cu By — relația (14) — dife- 
rența de fază a vibraţiei de același ordin și grad; cu Ty, — relaţia, (15) — funcția caracteristică 
a oscilației de același ordin și grad, elongaţia, de ordinul v pentru discul ( — relația (16) — se 
obține însumînd elongaţiile pentru diferite grade ale pulsației. Dat fiind diferențele de fază, 
dispoziția coturilor în stelaj şi ordinea de aprindere, însumarea se face de obicei pe cale vectorială, 
date concrete fiind prezentate în lucrările [2], [9], [12], [18], [19]. Cu relația (16) se determină 
momentul de torsiune al armonicii de ordinul v pentru porțiunea, de arbore dintre discurile 
T,6 + 1— relaţia (17) sau (177) pentru exemplul considerat — și se trece apoi la calculul efor- 
turilor unitare de răsucire pentru fiecare fus palier sau maneton — (relația (18). Efottul unitar + se 
compară cu efortul unitar admisibil +4, definit de unele norme [19] astfel: t, = [25 pentru 
oţel și Ta = T_;/6 pentru fontă. Se admite că amplitudinea limită a deformațiilor unghiulare ale 
arborelui cotit pentru regimul continuu de funcționare nu trebuie să depășească 1. 


Stabilirea regimurilor de rezonanță. Dat fiind dificultățile de evaluare 
a eforturilor unitare la vibrații este util să se precizeze inițial regimurile de 
turație ale motorului la care se produce rezonanţa precum și ordinul armoni- 
cilor și gradul pulsaţiilor de rezonanţă știind că pulsaţiile și armonicile supe- 
rioare sînt mai puțin periculoase. Condiţia de. rezonanță se exprimă prin 
relația generală vo = wọ. Dacă se notează vo = Q, — pulsaţia excitației 
de ordinul v rezultă că la rezonanță Q, = œp, egalitate care poate avea loc 
pentru diverse armonici v și grade de pulsaţie y. Întrucît w = nn/30 rezultă 
că. pulsația excitației de ordinul v variază liniar cu turaţia (fig. 14.58, 4); 
pulsația proprie este independentă de turație şi se reprezintă prin drepte 
paralele la axa abscisei. Punctele de intersecție (wọy = Q,) dau condiția de 
rezonanţă, Turaţia la care se realizează această condiție se numește turajia 
critică. Dacă se transcrie relaţia. (9) din tabela 14.18 pentru pulsaţii de dife- 
ritę grade se obține oy =.6,3 Hop unde Mey este frecvența proprie pentru 
vibrația de gradul y. Pe de altă parte Q, = (zn/30)v, astfel încît, egalînd 
cele două pulsaţii se obține turația critică de ordinul v și grad: y — relația 
(19) din tabela 14.23. Spectrul vibraţiilor de gradul I al diferitelor armonice 
se arată în figura. (14.58, b). Se observă că amplitudinea este cu atît mai mare 
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Amplitudinea 


Pulzutia 


niom] 


Fig. 14.58. Diagrama pulsație-turație pentru determinarea turației critice (a) și 
spectrul vibrațiilor de gradul I (b). 


ît ordinul armonicii este mai mic, dar rezonanța pentru armonicile de ordin 
aee produce la turații care depăşesc cu mult turația menma 2 T 
rului (“maz = 2 000 rot/min). Figura 14.6 ilustrează modificarea amp ER 
vibrațiilor torsionale de gan 1 paut hera armoni superioare, 
zoluția arborelui cotit motorului de aut bil. , 
iz fin ala efectelor vibratiilor de torsiune. Vibraţiile maor t ale ano 
relui cotit nu se pot elimina; efectul lor poate fi atenuat. În ceai SCOP a ceai 
tare-se urmăreşte în primul rînd evitarea turaţiilor critice pnei P su 
acest deziderat nu se poate realiza proiectantul „urmărește să deplaseze 
raţia critică er (fig. 14.59) din domeniul turațiilor utilizabile Ciminna) 
fie prin reducerea ei (He < Mmi) fie prin mărirea el (na> finar). Pur 
soluție este mai convenabilă deoarece nu implică trecerea arbori w a t 
rin turatia critică după fiecare pornire. Întrucît pulsația armonicii a a 
mentale (0,5 œ) este dată, proiectantul poate modifica pulsația propie a a 
ţiilor, og. Se obţine op > oo Și fo > Hmaz Prin Mărirea rigităţii k a arborel 
cotit sau prin reducerea momentului 
de inerție mecanic J almaselor în miș- 
care. Se explică astfel soluţiile construc- | 
tive ale mecanismului motor la MAS DĂ aaa zi a 
cu turații înalte (pistoane și biele ușoa- 
re, fusuri manetoane găurite, mase de 
echilibrare eliminate, distanțe reduse 
de la centrul de masă al masei de echi- 
librare la axa de rotaţie, fusuri paliere , 
cu diametru mare, arbore de lungime nl, min er "max 
redusă, material cu modul de elasti- Fig. 14.59. Influența pulsației proprii 
citate transversală ridicat). Se înțelege asupra turațici critice. 


Polsafia 


ni. afratiaia 
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că acţionînd în sens invers se obține og < cop ȘI me < Mmi La motoarele în 
linie, în patru timpi, cu număr par de cilindri și arbore cu plan central de si- 
metrie, se pot crea domenii lipsite de rezonanță, fără modificarea stelajului, 
adoptînd o asemenea ordine de aprindere încît seria de cifre impare să crească 
progresiv iar seria de cifre pare să descrească progresiv. De exemplu, pentru 
un motor cu 6 cilindri o asemenea ordine de aprindere este 7—3—5—6—4—2. 
Dacă soluțiile enumerate nu dau satisfacție se folosesc dispozitive speciale 
pentru amortizarea vibrațiilor, numite amortizoare de vibrații. cl 


Amortizoarele de vibrații se grupează în două mari clase: amortizoare cu frecare sau cu 
disipare de energie și amortizoare dinamice sau fără, disipare de energie. În principiu, un amor- 
tizor cu frecare este alcătuit din trei elemente: unul dintre ele — slementul primar — se fixează 
pe arborele cotit: al doilea dintre ele— elementul inerţial — este liber pe arbore și are o masă impor- 
tantă,; al treilea element — elementul de cuplare— stabilește legătura, dintre primele două prin inter- 
mediul forțelor de frecare. În timpul funcționării, elementul primar se rotește cu arborele cotit; 
mișcarea lui se transmite prin elementul de cuplare elementului inerțional. Dacă arborele cotit 
nu vibrează, viteza unghiulară, a elementului inerţial este aceeași cu a elementului primar. 
Datorită, vibraţiilor, între cele două elemente apare o mișcare relativă, întrucît elementul iner- 
tional tinde să-și păstreze mișcarea uniformă de rotație. Elementul de cuplare, prin intermediul 
forțelor de frecare (interioare sau exterioare), limitează mișcarea. Astfel, energia deformațiilor 
de răsucire a arborelui este preluată de elementul de cuplare și disipată în mediul ambiant 
sub formă de căldură. Amortizorul se plasează pe acea porțiune a arborelui cotit care are ampli- 
tudinea maximă a vibrațiilor, de obicei partea frontală a arborelui cotit (pentru simplificare se 
poate presupune arborele cotit încastrat în volant). 


În figura, (14.60, a) se arată, un amortizor cu frecare exterioară. Discurile 1, fixate pe arbore 
prin până, alcătuiesc elementul primar; discurile (volanţii) 2, libere pe arbore, alcătuiesc elementul 
secundar; discurile 2 se cuplează cu discurile 1 prin intermediul discurilor de fricțiune 3 (elemen- 
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tul de cuplare) cu ajutorul arcurilor 4 dispuse 
periferic. În (b) se arată un amortizor cu fre- 
care interioară; elementul inerţial 2 primește 
mișcarea de la elementul primar 1, prin ele- 
mentul de cuplare 3, confecționat din cauciuc, 
Din cauza mișcării relative dintre elementul 
primar și cel inerţial, cauciucul se defor- 
mează consumînd energie pentru frecările 
interne, prin histerezis. În (c) se prezintă 
un amortizor cu frecare lichidă, care se 4 
răspîndeşte în ultimul timp datorită efici- 


enței și durabilității ridicate. Motorul diesel D 
D 2156 fabricat în România are un asemenea & 


amortizor, În carcasa 1 care este elementul 
primar şi se fixează pe arborele cotit se 08 
introduce volantul 2 — elementul inerţial, 
astfel încît jocul dintre carcasă și volant să fie 
minim; elementul de cuplare este uleiul sili- 70 manea va 
conic cu viscozitate mare (100 000 cst). 
Carcasa, se închide etanș. Mișcarea, relativă y J 

dintre carcasă și disc este frinată de forțele 300 400 S00 GOD 700 800 300 1000 100 
de frecare viscoasă. Dimensiunile caracte- b nftot/min} 
ristice ale elementului inerţial al unui amor- 
tizor cu frecare viscoasă în funcție de cursa S 
se arată în figura (14.61, a). Limitele inferi- 
oare se referă la motoarele cu 4 și 6 cilindri, 
cele superioare la motoarele cu 8, 12 și 16 


+ 


cilindri. Amortizorul .se proiectează numai 
pentru frecvenţa, de rezonanță: efectul amor- 
tizorului la alte frecvențe este practic ne- 
interesant (v. fig. 14.57). Influenţa amorti- 0 800 1000 100 400 nlrot/min] 
zorului cu silicon asupra amplitudinilor 


Fig. 14.61. Dimensiunile amortizorului cu fre- 
maxime şi eforturilor unitare de torsiune, care viscoasă (a) și influența acestuia asupra 


4 i iferi y parametrilor vibrației (b şi c). A — fără amorti- 
pentru goni motoare diesel diferite se arată zor; B— amortizor cu silicon; C— amortizor 
în figurile (b) și (0). cu cauciuc. 


14.5. PRECIZIA FABRICA ŢIEI 


Rugozitatea fusurilor se stabilește din condițiile de uzură, de ungere și 
de cost. Reducere rugozităţii are ca efect creșterea capacității portante a 
peliculei de ulei (v. par. 19.5), dar antrenează cheltuieli suplimentare de 
fabricaţie. Rugozitatea fusurilor arborelui cotit nu trebuie să fie mai mare 
decît 0,4 y m la MAS de turisme și 0,8 um la MAS și MAC de autocamioane 
și tractoare, Ovalitatea fusurilor nu trebuie să depășească 0,02 mm, iar coni- 
citatea la 100 mm, 0,02. ..0,03 mm (la motorul Saviem 797, fabricat în Ro- 
mânia, se prescriu o ovalitate și conicitate maxime de 0,02 mm; la motorul 
MAN-—D2156 HMN, fabricat în România, se prescrie o valoare maximă de 
0,01 mm). Abaterea de la paralelism nu trebuie să depășească 0,02. . .0,03 mm 
pe o lungime de 100 mm. 
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15. 


PĂRȚILE FIXE ALE MECANISMULUI MOTOR 


15.1. CARCASA MOTORULUI 


Prin carcasa motorului se înțelege partea mecanismului motor în care 
se amplasează pistonul, biela, arborele cotit și parțial sau integral unele sis- 
teme auxiliare; pe carcasă se fixează chiulasa. Prin carcasă, motorul se fixează 
pe șasiul autovehiculului. Carcasa constituie structura motorului, de aceea 
ea determină organizarea generală a acestuia și intervine cu o pondere în- 
semnată în determinarea gabaritului, masei, costului și durabilității moto- 
rului. Carcasa cuprinde două părți: cilindrii și carterul. 

Cilindrul este organul în interiorul căruia se deplasează pistonul și evo- 
luează fluidul motor. La motoarele policilindrice răcite cu aer cilindrul este 
un organ independent (fig. 15.1, 4). Motoarele de autovehicule răcite cu li- 
chid se confecționau mai demult cu cilindri independenţi. Odată cu progresele 
realizate în tehnologia turnării s-a trecut la confecționarea cilindrilor într-un 
bloc comun — blocul de cilindri (b) — ceea ce reduce lungimea motorului, 
masa, costul fabricației (blocurile de cilindri se execută pe mașini-unelte 
speciale care prelucrează simultan, cu mare precizie, mai multe găuri și mai 
multe suprafețe de reazem), costul montajului și sporește rigiditatea construc- 
ției. 


Câmaşă de cilindru 


Cilindru 
a fede imontabi! 


Lichid de 
răcire 


Fig. 15.1. Cilindrul unui motor răcit cu aer (a) şi blocul de cilindri al unui motor răcit cu apă (ù) 
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La motoarele răcite cu lichid, cilindrul 
este de două feluri: 1) nedemontabil sau 
monobloc, cînd face corp comun cu blocul; 
2) demontabil sau independent. Suprafaţa 
interioară a cilindrului, pe care alunecă 
pistonul și segmenţii se numeşte oglin- 
da cilindrului. Suprafaţa exterioară a 
cilindrului este udată de fluidul de răcire 
(aer sau apă). Cilindrul demontabil este 

a b de două feluri: umed și uscat. Cilindrul 

Fig. 15.2. Cămașă de cilindru umedă(4)  demontabil se numește umed, cind este 

şi uscată (b). A RN că 

; udat la exterior de lichidul de răcire 

(fig. 15.2, a) și uscat cînd se montează cu strîngere în locașul cilin- 
dric din bloc. Blocul cu cilindri demontabili prezintă mai multe 
avantaje: 1) confecționarea cilindrilor demontabili dintr-un material 
de calitate superioară, cu rezistență înaltă la uzură și utilizarea unui 
material mai ieftin pentru bloc; 2) simplificarea turnării blocului de cilindri 
și reducerea, rebuturilor; 3) menținerea în serviciu a blocului de cilindri și 
în cazul uzurii sau defectării unui singur cilindru; 4) reducerea tensiunilor 
termice ale cilindrului întrucît nu este îngrădită dilatarea lui pe direcția 
axială; 5) înlocuirea. ușoară, în exploatare, a cilindrilor demontabili uzați. 
Soluţia. este dezavantajoasă în cazul producției de masă (caracteristică pen- 
tru motoarele de autoturisme) și uneori în cazul producției de serie mare 
(motoarele pentru autocamioane mici și mijlocii) deoarece se complică. teh- 
nologia prelucrării mecanice și montajul. Blocul cu cilindri nedemontabili 
are costul fabricaţiei și montajului mai redus, în schimb, are o construcție mai 
complicată. care înlesnește apariția unor tensiuni interne, după turnare, dato- 
rită vitezelor diferite și duratelor inegale de răcire a pereților interiori și ex- 
teriori. În plus, în timpul funcționării apar tensiuni termice mai mari datorită 
gradientului de temperatură axial şi radial. La alezaje mici, datorită grosimii 
reduse a pereților, deformările și tensiunile termice sau de turnare nu sînt 
practic interesante și ca urmare, la motoarele de autoturisme, și adeseori la 
acelea de autocamioane mici și mijlocii (1...3 tone) se utilizează blocul cu 
cilindri nedemontabili; la motoarele de autobuze și autocamioane de tonaj 
greu se utilizează mai ales blocul cu cilindri demontabili. În general, la ale- 
zaje de peste 120... 140 mm trebuie să se folosească numai soluția cu cilindri 
demontabili. Utilizarea cilindrului demontabil de tip uscat, mărește rigidi- 
tatea întregului bloc de cilindri, ceea ce este esenţial pentru durabilitatea me- 
canismului motor. Soluţia se utilizează la motoarele de putere mijlocie; la 
motoarele de mare putere de autovehicule s-a răspîndit cilindrul demontabil 
umed întrucît transmite mai bine căldura la lichidul de răcire iar blocul de 
cilindri se toarnă mai ușor ceea ce este esențial la creșterea dimensiunilor lui. 
Lungimea cilindrilor demontabili se determină astfel încît mantaua pistonului 
să nu depășească marginea inferioară a cilindrului cu mai mult de 10... 15 mm. 

Cînd se utilizează cilindrul demontabil se prevede în blocul cilindrilor 
un locaş inelar 7 în care se sprijină flanșa 2 a cilindrului (fig. 15.2), care 
dezvoltă pe suprafața de reazem o presiune de cel mult 38...42 daN/mm?, 
cînd blocul este din fontă și 14...18 daN/mm?, cînd blocul este din aluminiu. 
Înălțimea flanșei nu depășește 0,1 D. Cilindrul demontabil de tip uscat se 
introduce prin presare, dar, în unele cazuri, se montează cu joc (œ 0,05 mm) 
pentru a. limita tensiunile termice, întrucît, în funcționare, locașul cilindric 
diniplocul-carter udat de lichidul de răcire, se dilată mai puţin. În cazul cilin- 
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Fig. 15.3. Poziția reazemului cămășii de cilindru de tip umed. 


drului demontabil de tip umed se prevăd în bloc două brîuri de centrare 
3 și 4, unul la partea superioară și unul Ja partea inferioară, care limitează 
totodată deformația și vibrația cilindrului. Pentru a ușura transferul de căl- 
dură de la segmenți la lichidul de răcire se cere ca la pmi, segmentul de foc 
să nu depășească zona din cilindru, udată la exterior de lichidul de răcire 
(fig. 15.3, a); acest deziderat este satisfăcut prin limitarea înălțimii brtului 
superior de centrare 7. Din același motiv suprafața de reazem 2 a cilindrului 
demontabil se coboară față de marginea superioară a blocului-carter (b și c) 
ceea ce asigură o temperatură mai mică cilindrului demontabil și segmen- 
ților. Pe această cale se ameliorează în plus deformația cilindrului demontabil, 
deoarece partea superioară, care se încălzește mai intens, se poate dilata liber 
și e răcită mai bine. Spaţiul de 
răcire dintre cilindri trebuie redus 
la minimum (fig. 15.4) pentru a re- 
duce lungimea motorului. Cînd este 
eliminat complet (2) zona de tan- 
genţă e încălzită mai intens. Solu- 
ţia (4) este la extremitatea opusă: 
asigură o răcire mai uniformă dar 
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ridică o problemă specifică: etanșa- 
rea spațiului prin care circulă lichi- 
dul de răcire. Ea se soluţionează 
utilizînd inele de cauciuc montate în 
diferite variante (fig. 15.5). Cilin- 
drul demonţabil de tip umed se 
montează cu un joc mic în briul in- 
ferior, pentru a-i permite dilatarea 
pe direcția axială. În figura 15.6 e 
se arată cilindrul demontabil de 
tip umed, al motoarelor SR 211 (4) 
şi D-103 (b). 
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Fig. 15.4. Modalităţi de reducere a distanței 
dintre cilindri. 
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Cilindrii motorului răcit cu aer sînt 
de tipul independent și se fixează sepa- 
rat pe carter. Particularitatea principală, 
a cilindrului o constituie nervurile ex- 

| terioare (fig. 15 7, a), cart măresc su- 
prafața de răcire, întrucît coeficientul de 

inelară convecție de la metal la aer este de circa, 
Z = Fig. 15.5. Procedee de etanșare la lichid a cămă- 100 ori mai ata decît cel de la metal la 
3 4 DEN CE 7 șilor de cilindru. N lichidul de răcire. Gradul de poryuraro; 
[7/78 Z în general, este maxim în dreptul chiu- 
7 ! lasei și minim la partea inferioară, a cilin- 

4 A drului, deoarece și fluxul de căldură vari- 

ý 7 ază în același mod. Nervurile contribuie 
? i la rigidizarea cilindrilor, limitînd defor- 
mațiile și vibraţiile. Nervurile se înscriu 
3 parțial într-un cerc concentric cu aleza- 

; jul Dp. Se evazează o zonă E pentru a 

= face loc buloanelor care prind chiulasa, 


de carter (b); apoi, 'se micșorează înăl- = TN T ae | 
ti } (e) cf i i d ebei Fig. 15.7. Dimensiuni caracteristice pentru cilin- 
umea 4 a nervurilor in pianul arborelui drui răcit cu aer. 
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TABEL DE SORTARE. 


Sanie . : j cotit cu A h pentru a reduce distanța L 
făra A 8 Dă > dintre cilindri (c), adică lungimea motorului. Cilindrul este prevăzut la partea inferioară cu o 
Diometrul | 97-9708 | 91018-97036 | 9035-9705 


flanşă prin cara se sprijină sau se fixează cu şuruburi pe carter. 
„CONDIȚII TEHNICE 


1 Duritoteo 210- 26048 


2 Cănășe se santeti după cata minină a olezgjeti;mäsuroið la Jms d lo Carterul servește pentru fixarea cilindrilor independenți — la motoarele 
marginea Sapericară, în 3 grupe, contârm tabela Fig. 15.6. Cămăşile de cilindru de tip umed ale răcite cu aer — sau a blocului de cilindri, la motoarele răcite cu apă (fig. 15.8). 
$ Dailan aduti main UB motoarelor SR-211 (a) şi D-103 (b). O particularitate constructivă a carterului o constituie pereții transversali 7 


în care se prevăd lagărele de sprijin ale arborelui cotit. Carterul se separă 
| în două părți printr-un plan—de obicei orizontal — normal la pereţii trans- 
` versali ai lagărelor. Partea superioară (fig. 15.9), adiacentă blocului de ci- 
i i lindri se numeşte carterul superior; cealaltă parte se numeşte carterul 
inferior. Principala condiție pe care trebuie s-o îndeplinească carterul | 
Zati ; este rigiditatea superioară deoarece preia toate forțele şi momentele care iau 


„Dvalitaleo 00E i R naștere la funcționarea motorului (forțele de presiune, forțele de inerție ne- | 
„dd litatea 0.03 i | 
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b Fig. 15.8. Carterul unui motor răcit cu aer, în poziţie normală şi inversat. 
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echilibrate, momentele lor și momentele 
forţelor de inerție care se echilibrează). 
Dacă rigiditatea este insuficientă apar 
deformări ale carterului care pun în pe 
ricol coaxialitatea lagărelor principale, 
înrăutățesc condiţiile de ungere în lagăre 
și măresc uzarea lor, iar în arborele cotit 
apar tensiuni suplimentare. 


Rigiditatea, carterului se obține pe mai multe căi 
și anume prin: 1) nervurarea pereților transversali 
(fig. 15.9, a, b şi c) — rigiditatea și rezistența 
carterului depind în primul rînd de numărul şi 
dispoziția, nervurilor și mai puţin de grosimea lor; 2) 
coborirea planului de separare a carterului superior 
de cel inferior, în raport cu planul y de separare a 
lagărului (d) — în acest caz forțele sînt preluate de 
un volum mai mare de metal dar crește înălțimea și 
masa. motorului; 3) prin mărirea numărului de lagăre 
ale arborelui cotit; 4) prin turnarea comună a car- 
terului și blocului de cilindri; 5) prin utilizarea car- 
terului tunel (fig. 15.10 a, și b) care nu are plan de 
separare a lagărului. Ultima soluție este adecvată 
pentru un lagăr cu rulment dar începe să se folosească și pentru lagărul de alunecare, 
alcătuit dintr-o placă, circulară nervurată secționată și îmbinată cu șuruburi (c). 
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Fig. 15.9. Scheme de nervurare a pereților 
transversali ai carterului. 


Lagărul arborelui cotit este prevăzut în peretele transversal al carterului 
şi este constituit din două părți, separate printr-un plan care trece prin axa 
arborelui cotit şi este normal la pereții transversali. Lagărele se execută în 
două variante: lagăre suspendate (fig. 15.11, a) și lagăre vezemate (b). În 
prima. variantă partea superioară se toarnă odată cu carterul superior, iar 
partea inferioară — capacul lagărului — constituie reazemul propriu-zis care, 
se fixează. de partea superioară cu prezoane sau şuruburi. La această variantă 
forțele sînt preluate numai de carterul superior, pe care se prevăd tălpile 
de fixare. În a doua variantă capacul se reazemă pe carterul inferior, rigid, 
prevăzut cu tălpi de fixare. Varianta a doua prezintă ca avantaj principal 
rigiditatea superioară. Cu toate acestea la motoarele de autovehicule se utili- 
zează prima variantă deoarece: 1) este mai potrivită pentru fabricaţia de 
serie mare, întrucît permite asamblarea pe bandă a motorului; 2) permite 
vizitarea. lagărelor și schimbarea cuzineților printr-o operație simplă și 
ușoară de demontare a carterului inferior; 3) permite strîngerea și controlul 
oi al fiecărui lagăr; 4) carterul inferior are o formă simplă (v. 
fig. 15.17). 


Un progres sensibil în cunoaşterea, tensiunilor și deformațiilor din peretele transversal al 
lagărului s-a realizat recent prin descoperirea, cauciucurilor sintetice cu module de elasticitate 
care stau în același raport ca acela, în care se află diferitele materiale care alcătuiesc organele 
motorului. Astfel, se modelează cu precizie zona lagărului din peretele transversal (perete, 
capac, şuruburi) din cauciucuri sintetice (echivalente materialelor reale prin raporturile în care 
se află modulele de elasticitate) care se acoperă apoi cu lacuri fragile. Prin încărcarea simulată. 
a ansamblului se vizualizează cîmpul de tensiuni, care poate fi cercetat apoi cu precizie cu ajuto- 
rul mărcilor tensometrice, : 


568 


an] 


Fig. 15.10. Carter-tunel. Vedere de ansamblu 
(a); secțiune (b); suportul transversal al 
fusului palier. 
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Cuzinetul lagărului ca şi 
cuzinetul bielei este format 
: din două părți semicilindrice 

(fig. 15.12, æ), confecţionate 
dintr-un corp de oțel fpe care 
se aplică unul sau două stra- 
turi de metal antifricțiune (cu- 
zineți bimetalici și trimetalici). 
Aproape toate motoarele de 
autovehicule utilizează astăzi Fig. 15.11. Schema lagărului suspendat (a) și rezemat (b). 
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Fig. 15.12. Cuzineții lagărului fusului palier. 


cuzineți cu pereți subțiri (v. par. 14.3.5) care se împiedică contra rotirii, prin știf- 
turi de blocare, pentru a preveni acoperirea orificiului de alimentare cu ulei 


ó 

LA 

Fig. 15.15. Blocul-carter de la motorul SAVIEM 797 (a) 
și ARO (b): 


7 — locașul cilindrilor; 2 — lagărul fusului palier; 3 s lagărul arbo- 
relui de distribuție; 4 — locașul pompei de apă; 5 — Jocașul pompei de 
ulei; 6 — locașul axului pinionului intermediar al distribuției; 7 — 
locaşul robinetului de golire a apei; 8 — rampa de apă; 9 — flanșă 
pentru prinderea conductei de alimentare cu apă a blocului-carter; 
10— bozaj pentru prinderea filtrului de ulei ; 77—bozaj pentru fixarea 
zăcitorului de ulei; 72— locașurile șuruburilor de stringere a chiulasei 
pe bloc; 73 —orificii pentru tijele împingătoare din sistemul de distri- 
buţie; 74 — locașul arborelui de distribuţie; 75 — bozaj pentru 
fixarea pompei de benzină; 76— bozaj pentru fixarea ruptorului- 
distribuitor; 77— orificii de trecere alichidului de răcire în chiulasă ; 
18— orificii pentru prinderea capacului distribuției; 79—orificii pentru 
fixarea carterului inferior. 
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(fig. 15.12, b) sau proeminențe 
exterioare. Cuzineţii lagărului 
se montează. cu strîngere care 
nu depășește 0,06. ..0,08 mm, 
la un diametru al fusului de 
60...100 mm, cînd carterul 
este din fontă. 
Blocul-earter. La motoa- 
rele pentru autovehicule de 
putere mică și mijlocie, blocul 
cilindrilor și carterul superior 
alcătuiesc o piesă unică numită 
blocul-carter. Organizarea blo- 
cului-carter de la motorul diesel 
SAVIEM 797 (a) șimotorul tu- 
rismului ARO (b), fabricate în 
Româniasearatăînfigura 15.13. 
Soluția bloc-carter este avan- 
tajoasă deoarece prin elimina- 
rea suprafeței de îmbinare 
dintre blocul de cilindri și car- 
ter se micşorează numărul ope- 
rațiilor de prelucrare și se mă- 
rește rigiditatea carcasei, ceea 
ce permite confecționarea ei cu 
pereți mai subțiri deci cu o masă 
și un consum de metal reduse. 
Blocul-carter reprezintă 24... 
36% din masa totală a moto- 
rului, cînd se confecționează 
prin turnare, soluție universală 
la motoarele pentru autovehi- 
cule întrucît ușurează fabrica- 
ţia de serie. Se menţionează 
însă că prin confecționarea 


carcasei unui motor de mic litraj de autoturism, prin sudare și lipire din 
125 piese matrițate, s-a redus masa blocului -carter pînă la 11% din masa 
motorului. Masa redusă reprezintă. o cerință fundamentală a blocului-carter. 
Ca parametru de performanţă se alege masa liniară a blocului-carter, care, 
la motoarele în linie cu supape în chiulasă ajunge la 0,9...1,0 kg/cm. La 
motoarele în V, blocul-carter reprezintă o soluție mai compactă, la care 
masa liniară ajunge 142,5 kg/cm; masa totală nu depășește însă 26% din 
masa motorului. Supus acțiunii unor forțe și momente variabile de valoare 
ridicată, blocul-carter trebuie să realizeze o rezistență înaltă și rigiditate spo- 
rită la o masă redusă, rigiditatea avînd un rol deosebit în creșterea durabili- 
tății liniei de lagăre, arborelui cotit, cuzineților de bielă, cilindrului, pistonului, 


„ segmenților. 


Compactitatea, motorului în plan longitudinal este hotărită într-o mare măsură de distanța 
Lp dintre cilindri (tab. 15.1) care depinde de prezența, sau absența lagărului de sprijin dintre doi 
cilindri, de lungimea fusului maneton, de tipul lagărului — cu alunecare sau cu rostogolire — de 
tipul cămășii de cilindru — uscată sau umedă — de grosimea, cămășii de apă. Gabaritul în plan 
transversal este hotărît de traiectoria punctelor extreme ale capului bielei—urma, de mandolină — 
și de amplasarea arborelui de distribuție (fig. 15.14). Distanța minimă de la traiectorie la perete 
este de 10...15 mm. Nu se obțin rezultate îmbunătăţite pentru rigiditatea, bloc-carter prin 
mărirea, lățimii și deci a gabaritului și masei. 


Tabela 15.1 
Distanţa dintre cilindri 


Tipul motorului Lp 


A. Motoare cu aprindere prin scînteie 
1) Distanța dintre axele cilindrilor la motoarele în linie : 
— fără lagăr între cilindri ( 
— cu lagăr între cilindri ( 
2) Distanţa dintre axele cilindrilor la motoarele în V, cu biele alăturate 
pe același maneton 
— pentru palierul median 
— pentru paliere intermediare 
B. Motoare cu aprindere prin comprimare 
1) Distanța dintre axele cilindrilor la motoarele în linie cu cămăși de 
- cilindru umede 
— motoare de automobile 
— motoare de tractoare 
— motoare de automobile cu arborele cotit rezemat pe lagăre cu 
rulmenţi 
2) Distanţa, dintre axele cilindrilor, la motoarele în V cu bielele alătu- 
rate pe același maneton 


(1,23...1,32) D 
(1,40...1,55)D 


(1,28...1,30) D 


(1,47...1,55)D 


* D — alezajul. 


Solicitările care acţionează, în blocul-carter sînt de două feluri: 1) statice — care apar la 
montaj, prin strîngere și în timpul funcționării, prin dilatare; 2) variabile — determinate de 
forțele de presiune, forțele de inerție și momentele lor. Carcasa unui motor se diferențiază după 
schema de transmitere a forței de presiune a gazelor prin elementele sale. La motoarele de auto- 
vehicule se utilizează, mai multe scheme de forță. Dacă chiulasa, se fixează pe blocul-carter prin 
prezoane, forța de presiune care acționează asupra, ei solicită la întindere cilindrii. Cînd cilindrul 
este de tipul umed, forța de presiune a gazelor se transmite prin intermediul pereţilor exteriori; 
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asemenea soluții se utilizează la motoarele D-103 şi 
-SR-211 (fig. 15.15, a și b), fabricate în România. Cînd 
cilindrul este nedemontabil, forța. de presiune este preluată 
atit de el cit și de pereții exteriori. În figura 15.16 se arată. 
o a treia schemă de forță, cu prezoane portante, aplicată, la 
un MAC cu blocul de cilindri separat de carter; fixarea 
chiulasei și a blocului de cilindri se efectuează cu ajutorul 
unor şuruburi prizoniere lungi, ancorate în carter. 


Deasemeni 


NED NERCARAARCAAAR RIA ANA 
Arbore de distribuție 


Carterul inferior se confecționează din tablă 
de oţel ambutisată (1...2 mm grosime) sau 
prin turnare din aliaje ușoare, cînd lagărul - 
este suspendat. Se reduce astfel masa. motoru- 
lui și se simplifică fabricaţia. Carterul inferior 
noile (fig. 15.17) reprezintă. rezervorul de ulei și este » 
Fig. 15.14. Schemă, pentru deter- preväzut cu o adîncitură 1 — baia de ulei — în 

minarea, lăţimii transversale a Care se fixează sorbul 2 prin care pompa as- 

blocului-carter. piră uleiul. Baia de ulei nu permite dezamor- 

sarea pompei, chiar atunci cînd vehiculul 

are o mare înclinare. Carterul inferior se prinde de carterul superior cu șuru- 

buri prin intermediul unei garnituri de plută 3. Un dop magnetic 4 atrage 
impurităţile feroase din ulei. 

Materiale pentru carcasă. Cilindrul se confecționează aproape în exclusi- 
vitate din fontă (în cazuri speciale, de exemplu, pentru motoarele de avion, 
se utilizează oțel-crom-nichel nitrurat), deoarece satisface cel mai bine dezi- 
deratele principale: rezistență înaltă la uzare abrazivă și corosivă; proprie- 
tăți antifricțiune superioare, rezistență. satisfăcătoare la solicitări mecanice și 
turnare ușoară. Structura perlitică cu grafit lamelar fin sau cu grafit nodular 
asigură proprietăți antifricțiune și rezistență la uzare. Prin alierta, fontei cu 
Ni, Cr, Mo, Cu, Ti se obțin proprietăți mult îmbunătățite. Prin tratament 
termic se asigură o duritate de 360... 440 HB. Cilindrul are 2...4 mm gro- 
sime cînd este de tipul uscat și 5...9 mm grosime cînd este de tipul umed. 

Blocul-carter se confecționează pe scară largă din fontă, prin turnare. 
Cînd. blocul-carter este prevăzut cu cilindru demontabil se confecționează 
dintr-o fontă mai ieftină, fontă cenușie de tipul Fc 20, Fc 21 (motor SR 211— 
STAS 568-75) sau Fc 24 Fc 28 (motor D—103); cînd cilindrii sînt nedemon- 
tabili se utilizează fontă de calitate sau fontă ușor aliată. Grosimea minimă 
a pereţilor de 5...8 mm este limitată de posibilităţile de turnare. 

De dată recentă, este soluția cu blocul-carter confecționat din aliaj de aluminiu care are ca 
avantaje principale: densitate redusă, .conductibilitate termică ridicată, rezistență, la, uzare coro- 
sivă, prelucrabilitate cu viteze mari (tab. 15.2). Pe această cale se obține o reducere a masei 
raportate (v. par. 24.2) de 2...4 ori. Soluția cea mai avantajoasă de confecționare a blocului- 
carter din aliaj de aluminiu o constituie turnarea sub presiune (tab. 15.3). Blocul-carter din 
aliaj de aluminiu se confecționează, cu cilindru de tip umed (ceea ce ridică probleme suplimentare 
de prelucrare, montaj, întreținere) și cu cilindru monobloc, în care caz se cromează: oglinda, 
(soluție costisitoare din cauza, investiţiilor pentru instalaţiile de cromare) sau se metalizează cu 
oţel și molibden (cheltuieli de investiții mai mici dar costul mai ridicat al molibdenului). Influenţa. 
prelucrării oglinzii cilindrului asupra. uzurii medii în dreptul primului segment se arată în figura. 
15.18. În prezent procedeul cel mai răspîndit este cel al cromării poroase. 
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Fig. 15.15. Blocul-carter al motorului D-103 (a) şi al motorului SR-211 (b). 
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Fig. 15.16. Secţiune transversală prin un motor cu Fig. 15.17. Carterul inferior al motorului 
bloc de cilindri fixat pe carter prin prezoane. ARO-L 25. 


Masa, mai mică a motorului, puterea litrică mai mare și prelucrabilitate mai bună sînt prin- 
cipalele considerente care îndeamnă pe constructor să apeleze la, blocul-carter din aliaj de alu- 
miniu, Studiile efectuate la uzina de autocamioane Braşov arată că la utilizarea blocului-carter 


Tabela 15.2 
Proprietăţile medii ale unor materiale pentru blocul-carter 


` 


Proprietatea Fontă Aliaj de aluminiu 
7 
Rezistența la tracțiune, în daN/em? 50...80 20...22 
Duritatea Brinell, daN/mm? 200. ..250 100... 
Conductibilitatea termică, în kJ/mh°C 75...90 420. 
Masa (greutatea) specifică, în kg/dm? E a 2,65... 
Prelucrabilitate bună foarte bună 


din aluminiu pentru motorul SR-211 se reduce masa raportată de la 3,33 la 2,31 kg/kW. 
Faptul că pînă în prezent construcția blocului-carter din aluminiu nu s-a generalizat se explică 
prin prețul ridicat al aluminiului în raport cu fonta (7: 1) și existența unor mari turnătorii 
de fontă, bine puse la punct și greu de reprofilat. 


r Tabela 15.3 
Iniluenţa materialului şi a procedeelor de turnare asupra masei blocului-carter 


Masa blocului-carter, în kg | 
Marca motorului 


i turnat din alu- turnat din alu- 
| turnat din fontă | îi IN Ceea | KECE ANE | 
Motor V-8 Ceaica 3 120 40 28 
Motor C-4 Volga 80 26 17,5 | 
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Fig. 15.18. Influența materialulu’ 734 ore foncfianare , 


și prelucrării cilindrului asupra 3 pe aligj ASi T 
; bae € Sa a ayore 
uzurii în. dreptul primului seg- SS Cilindri de fată pren 
meot F 0,125 mm, molibden metalizat 457 ore 
gS | pealizj 42517 
S | Aiaj ALSI 7 fără tralament 128 ore 
$ | syperficio! 


Aliaj Al Si (22% Si) fără = 227o0re 
7ra/ament special. 
15.2. CHIULASA 


Chiulasa este organul mecanismului motor care închide cilindrul la extre- 
mitatea dinspre pmi. Chiulasa (fig. 15.19) conţine camera de ardere 7 (par- 
tial sau integral), locașul 2 al bujiei sau injectorului, canalele 3 de admisi- 
une și evacuare și locașurile 4 ale supapelor, locașul pentru lagărele axului 
culbutorului 5 sau axului de distribuţie ô. La motoarele de autovehicule, chiu- 
lasele se unesc într-un bloc comun (fig. 15.20) pentru toți cilindrii sau pentru 
grupuri de cilindri. Chiulasa 7 se închide la partea superioară cu capacul 2 
fixat prin prezoane și piulițe; pentru etanșare se folosește o garnitură, de 
plută 3%. O garnitură specială 3 numită garnitura de. chiulasă se fixează 
între chiulasă și blocul de cilindri. Chiulasele se confecționează prin turnare 
din fontă sau aliaj de aluminiu. Ultima soluţie, utilizată la MAS micșorează 
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Fig. 15.19. Secţiuni prin chiulasele unor motoare. 
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masa motorului și îmbunătă- 
țește performanţele antideto- 
nante și de umplere a cilindri- 
lor, deoarece nivelul termic al 
chiulasei de aluminiu este mai 
scăzut. Masa chiulasei repre- 
zintă 12...13% din masa mo- 
torului, iar masa liniară, la 
motoarele cu supape în chiula- 
să variază între 0,4. .0,5 kg/cm. 
Înălțimea. chiulasei reprezintă 
(1...1,25) D (D fiind alezajul) 
și depinde de dispoziția și di- 
mensiunile canalelor de distri- 
buţie a gazelor; la unele MAC- 
uri cu patru supape ea ajun- 
ge la 0,74 D. 

Organizarea internă a chiulasei depinde de numărul canalelor de admisiune (4) și 


evacuare (E), de așezarea, lor normal sau pe direcţia axei arborelui cotit (a-a). La MAC 
răcite cu aer injectorul Į se așază în calea curentului de aer de răcire C (fig. 15.21). 


Fig. 15.20. Chiulasa, capacul și garniturile de chiulasă, 
de la motorul ARO-L 25. 


În timpul funcționării chiulasa suportă solicitări mecanice importante, 
determinate de forța de presiune a gazelor. Încălzirea inegală a diferitelor 
zone ale chiulasei (sediul supapei de evacuare e mai cald decît al supapei 
de admisiune, canalele de 
evacuare sînt mai calde 
decît cele de admisiu- 
ne etc.) produce tensiuni 
termice de valoare ridi- 
cată, care deformează sau 
fisurează chiulasa. Tensi- 
uni importante apar la 
montaj, prin strîngerea 
chiulasei pe cilindru. 
Fiind o piesă cu o confi- 
gurație complicată, după 
turnare, în chiulasă, apar 
tensiuni interioare impor- 
tante. Chiulasa trebuie 
realizată cu o rezistență 
Tnecanică și rigiditate sa- 
tisfăcătoare, ceea ce se 
obține relativ ușor la con- 
fecționarea, chiulaselor în 
bloc comun. Pentru ră- 
cirea pereţilor interiori, 
„care vin în contact cu 
gazele fierbinţi, chiulasa 
seprevede cu un spațiu de 


Fig. 15.21. Aşezarea galeriilor de admisiune (A ) şi de evacuare 
(E), poziționarea injectorului (I) şi a orificiilor pentru 
șuruburile de prindere în chiulasă. 
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Fig. 15.22. Secţiune prin garnitura de etanșare (a); procedee de fixare a garniturii (b). 


răcire cu apă. Circuitul de răcire trebuie să asigure o uniformizare a temperaturii 
pereţilor, de aceea lichidul de răcire care trece din blocul de cilindri în chiulasă 
trebuie dirijat cu precădere spre zonele puternic încălzite. Spaţiul de răcire 7 
(v. fig. 15.19) trebuie apropiat mult de sediul 4 al supapei și de bucșa de 
ghidare 8. La proiectare, trebuie să se evite aglomerările de material pentru 
a preveni apariţia tensiunilor interne periculoase provocate de răcirea neuni- 
formă a pereţilor, după turnare. Pentru a preveni concentrările termice lo- 
cale, locașurile supapelor de admisiune alternează cu cele de evacuare. În 
chiulasă (v. fig. 15.20), se prevăd locaşurile 4 pentru bucşele de ghidare ale 
supapelor, locașurile 5 prin care trec tijele de acţionare a culbutorilor, 
suprafețele plane 6 și orificiile pentru fixarea  suporților axului 
culbutorului, suprafeţele plane 7 pentru fixarea colectoarelor de 
gaz etc. 


O importanță deosebită o prezintă etanșarea, dintre chiulasă şi blocul de 
cilindri. Etanșarea cu garnituri reprezintă procedeul cel mai răspîndit. Cel 
mai des se confecționează o garnitură comună pentru toți cilindri (v. fig. 15.20), 
în care se practică găurile pentru trecerea prezoanelor, lichidului de răcire, 
tijelor împingătoare. Garnitura trebuie să fie rezistentă la temperaturi înalte 
și suficient de plastică pentru a prelua deformațiile și neregularităţile provenite 
din prelucrare. La motoarele de autovehicule se utilizează garnituri din foi 
de cupru cu inimă de asbest (fig. 15.22, a), protejate la partea dinspre camera 
de ardere care vine în contact cu gazele fierbinți cu o cămașă de nichel. Gar- 
niturile se mai confecționează, din clingherit, foi subțiri de oţel moale, tablă 
de oţel cu azbest, aluminiu. Garnitura se presează între chiulasa 7 și flanșa 2 
a cilindrului (b). Brâul cilindrului centrează garnitura și o protejează contra 
arderii. În șanțurile inelare executate pe chiulasă și flanșa cilindrului 
pătrunde materialul garniturii prin stringere, ceea ce mărește eficiența 
etanșării. 


La motoarele răcite cu aer chiulasa este prevăzută cu nervuri de răcire, Ea, se confecționează 
de tipul monobloc cu cilindrul (fig. 15.23, a) sau de tipul independent, în care caz se prinde cu 
prezoane de carter (b, e) de cilindru (c) sau se asamblează cu filet pe cilindru (4). 
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Fig. 15.23. Procedee de prin- 

dere a chiulasei la motorul 

răcit cu aer. L — locașul 
șuru burilor. 


15.3. DEFORMAREA ȘI UZAREA CILINDRILOR 


„_ Deformarea cilindrului la montaj și în funcționare compromite etanș 

și durabilitatea ansamblului raceala aria motor. Cilindral se aa 
static, sub acțiunea forțelor de prestrîngere la montaj și a fluxului termic 
precum și dinamic, sub acțiunea presiunii gazelor, forței normale și impac- 
tului cu pistonul, în funcționare. Cu ajutorul termocuplelor traversante 
(fig. 15.24, a) s-a evidenţiat că în cilindru se stabilește o distribuție neuni- 
formă a temperaturii și un cîmp de temperatură radial (b) și longitudinal (c). 
Nivelul temperaturii din dreptul primului segment, cînd pistonul este la pmi 
reprezintă o mărime critică pentru răcirea ansamblului segment-piston precum 
și pentru fenomenul de blocare a segmentului. La motorul răcit cu aer tempe- 
ratura de 180...200*C este considerată drept critică pentru blocarea seg- 
mentului. Gradienţii de temperatură pe direcția, radială, de ordinul a 20%/cm 
la partea superioară și 5*/cm la partea inferioară sînt considerați critici pentru 
tensiunile interne și deformaţiile pe care le produc. ă 
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Fig. 15.24. Montajul termocuplelor TC în cilindru (a); izotermele din planul transversal 
(b) şi planul longitudinal (c ). 


La stringerea chiulasei pe o instalaţie de simulare apar forțe axiale și mo- 
mente încovoietoare care produc deformări radiale și longitudinale ale cilin- 
drului (fig. 15.25). Pe motor, apare în plus o distribuţie neuniformă a sar- 
cinii, care se recunoaște prin ondularea. capetelor cilindrului. (forțe axiale) 
şi prin ondularea. garniturii de chiulasă (momente încovoietoare). Deformarea 
neuniformă, apreciată prin diferența a două diametre perpendiculare, reduce 
durata de viață a segmentului. Micșorarea, forței de prestrîngere și reparti- 
zarea ei mai uniformă, prin mărirea numărului de șuruburi de la 4 E da e 
dă rezultate satisfăcătoare, dar este o soluție costisitoare. În plus, este impor- 
tant ca repartiția uniformă a forțelor axiale în stare rece să se mențină 
şi în funcţionare, cînd diferențele locale de temperatură din chiulasă (răcire 
neuniformă) produc deformaţii termice mari. Rezemarea axială uniformă a 
cilindrului precum și dilatarea radială liberă sau limitarea uniformă a. dila- 
tării radiale sînt condiţii de bază pentru reducerea. neuniformităţilor de de- 
formare. 

Deformările dinamice au un caracter specific, deoarece presiunea. gazelor 
acționează uniform pe direcția radială, dar variabil pe ciclu, iar forța nor- 
mală acționează în planul de oscilație al bielei și este de asemenea variabilă. 
Șocul produs de piston (v. par. 12.1.1.7) determină zgomote și uzarea supra- 
fetelor de alunecare, iar vibraţiile declanşează fenomenul de cavitaţie din 
lichidul de răcire, care conduce la coroziunea suprafeței exterioare a cilin- 


drului, pînă la fisurarea lui, 


S-a, dezvoltat recent tehnica, de măsurare a detormării cilindrului în funcționare cu ajutorul 
mărcilor -tensometrice [3], [6], [10]. O soluție simplă censtă în măsurarea deformării la exte- 
riorul cilindrului 1 cu ajutorul tijelor traversante 2 (fig. 15.26, a), care transmit deplasarea radi- 
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Fig. 15.25. Deformarea 

radială, şi longitudinală 

a cilindrului (a); dis- 

tribuția șuruburilor de 

prindere a chiulasei 
(b şi c). 


Axa centrelor 
cilindrilor. 


NÀ 


Axa centrelor 
supapelor 


TSS 
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a i era la bara eiaatici 3 prevăzută cu două mărci tensometrice 4. Traductorul este izolat 
a fir inele de textolit 5. Deplasarea se înregistrează, pe un osciloscop 6 
East , gazelor și unghinl, RE O metodă mai precisă este aceea care permite 
erminarea~deplasărilor radiale ale oglinzii cilindrului (fig. 15.26, b). În acest scop opt tije 
ne Are 1 se deplasează pe oglinda cilindrului, odată cu deplasarea pistonului 2 pe care sînt 
a d piete tepi este înregistrată de mărcile tensometrice 3 fixate pe lama 4. Transmi- 
: emn: alas în exterior se face ca în cazul măsurărilor de temperatură. Rezultatele măsură- 
rilor se arată în figura, 15.27. Se observă că în planul I deplasarea radială A a oglinzii cilindrului 
ziua coate modul de variaţie a presiunii gazelor, fiind maximă în timpul arderii (10 um). În pla- 
i inferioare ale cilindrului, forța, normală și impactul joacă un rol hotăritor pina z 
secință se produce ovalizarea cilindrului, cu valoarea maximă de 60u.m și încovoierea cilindrilor 
cu valoarea maximă de 40 um în planul de oscilație al bielei. Creşterea Geta în acest 
plan este însoțită, de o reducere a diametrului din planul axei arborelui cotit pînă la 50 um. 
Deio iale cilindrului se atenuează, mărind rigiditatea, cilindrului prin sporirea grosimii io 
lui, dar este o soluție obiecționabilă pentru că frinează transferul de căldură de la piston la lichi- 
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dul de răcire. De asemeni jocurile ra- 
diale de montaj dintre gulerul supe- 
rior (sau inferior) al cilindrului și bloc 
au un rol deosebit. Experienţe efectu- 
ate cu joc radial la gulerul superior, 
variabil în trei trepte (0,0 um, 80 um, 
160 pm) au arătat. că există un joc 
optim (50...80 um) la care deforma- 
ţia de circa 20um este distribuită uni- 
form în lungul generatoarei, ceea ce 
micşorează scăpările de gaze (cînd de- 
formarea este mare la partea superi- 
oară a cilindrului) şi consumul de ulei 
(cînd deformarea este mare la partea 
inferioară). 


Uzarea cilindrilor. Uzarea 
suprafeței interioare a cilin- 
drului constituie una din prin- 
cipalele cauze care limitează 
durata de funcționare a moto- 
rului. Un criteriu de apreciere a 
gradului, de uzare a cilin- 


Fig. 15.26. Instalaţie pentru determinarea deformației 


cilindrului. 
daN 
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Fig. 15.27. Deformaţia cilin- 

drului în mai multe planuri 

transversale ale cilindrului: 

C—comprimare; D — des- 

tindere; E — evacuare; 
A — admisiune. 


581 


a fum] drului îl constituie numărul de milime- 
O 2040 60 80 100 120 140 150 160 


tri cu care se mărește alezajul rapor- 
tat la 1 000 ore funcționare sau la nu- 
mărul de kilometri parcurşi. Se consi- 
deră că uzarea este normală dacă gra- 
b dul de uzare u=0,02/1 000 [mm/h]. Ex- 
periența arată că uzura maximă a 

cilindrului în exploatare se produce 
în dreptul primului segment, cînd 
pistonul se află la pmi (fig. 15.28). Fe- 
nomenele care intervin în procesul de 
uzare a oglinzii cilindrului se înca- 
drează în trei tipuri reprezentative 
pia i de uzare: uzarea corosivă, uzarea abra- 

Genti zivă și uzarea adezivă. Uzarea corosivă 

asa boia die panali er bocete p ouas te planul apare ca rezultat al contactului dintre 
metal și unii produși agresivi care se 

formează în procesul de ardere (acizii acetic și azotic, formaldehidele, vaporii 
de apă etc.) și care condensează pe oglinda cilindrului. Prezenţa sulfului în 
combustibil intensifică uzarea corosivă datorită oxizilor de sulf SO, și SO, 
care împreună cu vaporii de apă dau acizii sulfuric și sulfuros. Un rol 
hotărîtor în dezvoltarea uzării corosive îl are temperatura oglinzii cilindrului, 
deoarece cînd coboară sub punctul de rouă produsele agresive din gazele de 
ardere condensează pe cilindru *. Uzarea corosivă este maximă la partea su- 
perioară. a cilindrului. Uzarea abrazivă a oglinzii cilindrului este produsă de 
particulele dure prezente în atmosferă (particule de cuarț), în ulei (așchii de 
metal, particule de calamină, cuarț etc.) și în combustibil. Profilul uzării 
abrazive a cilindrului arată că uzarea este concentrată la partea. inferioară, 
cînd este provocată de particulele dure din ulei (fig. 15.29, a) și în zona supe- 
rioară a cilindrului cînd este provocată de particulele dure din aer sau com- 
bustibil (b și c). Uzarea adezivă este consecința contactului direct dintre pis- 


/nălțimeo cilindrului 


Fig. 15.28. Variația uzurii după înălțimea, 


Cantitatea de praf 
tn ulei 13,59 ñaer,8&Og în benzină, 30g 
4 
| S 
| u, u, [A 
0 2040 60 80um 0 20 40 blum 0 20 um 
a b G 


Fig. 15.29. Variația uzurii abrazive în lungul cilindrului (a, b şi c); 
uzura adezivă a cilindrului (d). 


* Punctul de vouă sau temperatura de-vouă se numeşte temperatura la care presiunea de 
saturație este egală cu presiunea parțială a substanței din amestecul de gaze; ea reprezintă 
deci temperatura minimă la care substanța, se mai află în stare de vapori. 
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Fig. 15.30. Influența temperaturii li- , 18 
chidului de răcire și a condițiilor de 0 

ungere asupra uzurii cilindrului 
(a şi b); reducerea duratei de încăl- 40 
zire a motorului (c și d). 2 
A P 
DO imn] 0 E 0 Gail] 
C 


ton, segmenți și cilindru, contact care este posibil la Bra SAL, E 
ungerea hidrodinamică este compromis; uzarea Aaa ayol Sa 5 
anumite condiții particulare de funcționare a morona cîn a popr = 
ungerea cilindrului (de exemplu, la pornirea motorului rece). pt ron 
rea adezivă este maximă la pmi (d) se explică prin aoa a 
1) presiunea ridicată a gazelor care acționează in spatele pog 5 cau 
2) temperatura ridicată a segmentului de foc și a zonei superi 7 e 
care ușurează formarea unor OXIZI superficiali cu rezistență. me ; 
3) viscozitatea redusă a peliculei de ulei. 


Factorii care determină uzarea cilindrului sînt: 1) regimul de funcționare a ob 
(sarcină, turație, stare termică); 2) presiunea exercitată de segmenţi; a sep E aa 
a cilindrului; 4) gradul de impurificare a aerului, uleiului și combustibilului; 5) za > A 
şi stabilitatea, uleiului; 6) compoziția, chimică și fracționată, a combustibiluluk; ! nal r Er 
rialului de cilindru; 8) tehnologia de finisare a oglinzii cilindrului (rugozitate, Lapi a miei 
tratament termo-chimic) ; 9) particularitățile constructive ale clindrnilor sau cămăși or P ie 
(distribuția, nesimetrică a materialului, variațiile rapide de secțiune); 10) iale PRR sea E 
produse la montaj (strîngerea neuniformă a prezoanelor) sau dei stoica, termică; ) ză a 
drului. Influența unui grup atit de mare de factori creează, dificultăți în aprecierea ac 


acţionează, cu ponderea cea mai mare, în exploatare. 


Experienţa arată că o influență, excepţională asupra. gradata de ast 
exercită temperatura redusă a lichidului de răcire tan 3 l a e pm 
sarea produșilor agresivi, temperatura oglinzii cilindru ni rel E 
circa 140°C, ceea ce corespunde unei temperaturi a lichi aY ata 
80. .90*C; la temperaturi mai joase ale mediului de răcire se E en T 
menul de condensare şi deci uzarea corosiva. Pe această ci E e ori 
mare parte influența enormă a pornirii motorului rece asupra uzări 
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e 


(uzarea de pornire). După experiențele clasice ale lui H. Ricardo, uzarea 
la pornirea unui motor rece (MAS), echivalează cu uzarea produsă într-un 
interval de 10 ore defunctionare a motorului în regim nominal. J. Williams 
evidențiază pentru prima dată influența condițiilor de ungere asupra uzării 
cilindrului la temperaturi joase ale mediului de răcire (0). De aici rezultă 
necesitatea de a reduce timpul de încălzire a motorului după pornire, iar pro- 
gresele realizate în acest domeniu sînt ilustrate în (c). Un rol pozitiv în această 
direcţie îl are termostatul (4). La MAS, uzarea cilindrului depinde în mare 
măsură de compoziția fracționată a combustibilului (tab. 15.4), deoarece 


Tabela 15.4 
Iniluența punctului de fierbere a îraeţiunilor din benzină asupra uzurii relative a cilindrului 


Punctul de fierbere, în *C 


Uzura, în % | 50 | 100 | 150 | 350 


fracțiunile grele condensează ușor pe oglinda cilindrului. Uzarea de pornire 
poate fi redusă prin utilizarea unor uleiuri cu viscozitate redusă la tempera- 
turi joase sau prin aditivarea lor cu substanțe cu acțiune anticorosivă. La 
MAC uzarea de pornire are o pondere mai mică. Astfel, după 160 porniri 
în condiții de vară (4 = +21*C) uzura cilindrului a diferit cu numai 0,4 um 
de uzura produsă de un număr egal de porniri în condiții de iarnă (f = 
= —80). La MAC uzura de pornire nu depășește 2...3% din uzura totală, 
întrucît la pornire nu are loc o îmbogăţire excesivă a amestecului ca la MAS 
(v. par. 17.3.5), cu formarea, peliculei de combustibil pe oglinda cilindrului. 

O mare influență asupra uzării o are gradul de netezire a suprafeței. Se 
apreciază că rugozitatea optimă este de 0,35...0,45 um, întrucît asigură o 
stabilitate mare a peliculei de ulei. Un mijloc eficient de limitare a uzării 
cilindrului îl constituie cromarea poroasă (grosimea stratului de crom 
0,025...0,25 mm). Cu toate că procedeul de cromare poroasă este scump 
— aproape dublează costul cilindrului — se dovedește foarte economic prin 
reducerea uzurii de 3...7 ori. 


Datorită progreselor realizate în creșterea rezistenţei la uzare a sup rafeţei interioare a cilin- 
drilor, în ultimul timp se ridică problema, rezistenței la uzare a suprafeței exterioare, deoarece 
se constată că, rezistența acesteia, la uzarea de oboseală și coroziune rămîne tot mai frecvent în 
urma rezistenței la uzare a oglinzii cilindrului. 


15.4. ALIAJE ANTIFRICŢIUNE 


Aliajele antifricțiune pentru cuzineții lagărului sau capului de bielă tre- 
buie să satisfacă mai multe condiţii dintre care unele sînt contradictorii. 
Condiţiile principale sînt: 1) rezistență mecanică suficientă, la oboseală, 
compresiune, șoc, temperaturi relativ înalte de funcționare; 2) un coeficient 
de frecare redus; 3) capacitate antigripantă; 4) un grad ridicat de confor- 
mabilitate; 5) rezistență ridicată la coroziune; 6) capacitate înaltă de încor- 
porare a particulelor dure, abrazive (incrustabilitate); 7) aderență bună la 
corpul cuzinetului; 8) conductibilitate termică. ridicată; 9) prelucrabilitate 
bună prin așchiere; 10) cost redus. 
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Solicitarea, la oboseală a cuzinetului 
este determinătă de nivelul și variația 
presiunii maxime din pelicula de ulei 
(fig. 15.31) produse de forța rezultantă 
Ray sau R, precum și de abaterile de 


aliniere a, lagărelor care produc solicitări n CH 


asimetrice. Efectul de oboseală se mani- p 


festă prin apariția unor fisuri la suprafața j J 
aliajului antifricțiune, care se propagă în 

adîncime pînă la corpul de oțel și produc Š 
în final desprinderea unor pavele poligo- 


nale de aliaj (fenomenul a fost atribuit ini- 
țial fragilității materialului sau aderen- Fig. 15.31. Nivelul presiunii maxime din pelicula de 


HA N Ati a A iferite î Ari al 
tei insuficiente la carcasă). Datorită aba- ulei și poziționarea zl e încărcări ale 
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terilor de la forma geometrică și de 
la poziția reciprocă a cuzineţilor și fusurilor este necesar ca aliajul antifricțiune 
să se acomodeze. variațiilor de formă. Proprietatea materialului de a se adapta 
(conforma) la geometria suprafețelor conjugate se numește conformabilitate şi se obține dacă 
aliajul antifricțiune are un modul de elasticitate redus, limita elastică, duritatea și rezistența la 
deformare plastică. scăzute la temperaturi joase. Particulele dure, vehiculate de ulei acționează 
abraziv asupra metalului moale, de aceea, este de dorit ca materialul antifricțiune să rețină 
aceste particule prin încrustare, acțiunea abrazivă a acestora asupra fusului fiind redusă din cauza 
durității Imi înalte. Rolul acestui proces nu trebuie exagerat, deoarece factorii care-l favorizează 
reduc rezistența la oboseală a cuzinetului; pe de altă parte, coeficientul de frecare al aliajului cu 
particule dure încorporate, crește de cîteva ori (de circa 5 ori, pentru particule de 6 um). Pentru 
a limita uzarea fusului duritatea aliajului antifricțiu ne trebuie să fie mult mai mică și anume 
de 10...15 ori (duritatea aliajului 30...50 HB; duritatea fusului 250...600 HB). Ponderea 
relativă a proprietăților aliajului antifricțiune, asupra siguranței în funcționare a cuzinetului 
este arătată în tabela 15.5, după Locati. d 


Tabela 15.5 
Ponderea relativă a proprietăţilor aliajelor antitriețiune 
Proprietatea Ponderea, în % 
Rezistenţa la oboseală 60 
| Conformabilitatea 10 
Rezistența la gripare 10 
Duritatea fusului 5 


Rezistența la coroziune 5 
Încorporarea particulelor dure. (încrustabilitate) 5 
Aderență pe carcasă de oțel 2 
Variația durității cu temperatura 2 
Conductibilitate termică 1 


Pentru a îndeplini condiţiile funcționale menționate, structura aliajelor 
antifricțiune trebuie să cuprindă două faze: o fază moale și plastică care 
îndeplinește funcția antigripantă și o fază dură care suportă apăsarea trans- 
misă de fus. Metalele care alcătuiesc faza moale sînt metalele albe moi, 
cu punct de topire redus, ca staniul (temperatură de topire 232°C) și plumbul 
(temperatura de topire 327°C). Faza dură este formată din compuși definiţi 
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ai Sn, Pb, Cu, Al. Faza moale se răspîndește uniform în structură la nivelul 
microscopic, se înmoaie, curge plastic în jurul incluziunilor dure,. cînd apare 
o concentrare termică ridicată, și formează o peliculă de metal care întrerupe 
procesul direct de frecare dintre fus și incluziunile dure. Aliajele.antifricțiune 
se grupează în mai multe clase (compoziția chimică corespunzătoare fiecărei 


Tabela 15.6 
Compoziţia unor aliaje antiiricţiune, în procente 
Aliaj antifricţiune pe bază de: 
Metalul Pat 
Staniu Plumb Cadmiu Cupru Aluminiu 

Staniu 80...90 1.29, — — T 18. .;.20 
Stibiu 8.3, 10...15 

Cupru 2...6 =t = 50...75 1 1 
Plumb 1 75...85 — 25...50 — — 
Cadmiu — = 98 — — — 
Nichel — — 1-19 — 1 = 
Argint — — 0,5...1,0 — — — 
Aluminiu = 91 81...79 


clase se arată în tab. 15.6): 1) aliaje antifricțiune pe bază de staniu (numite 
și metale albe sau babbit, după numele inventatorului, 1839), la care masa de 
bază (faza moale) e constituită din soluție solidă pe bază de Sn iar inclu- 
ziunile dure sînt compușii CusSb, SnSb; 2) aliaje antifricțiume pe bază de 
Plumb, la care faza moale este alcătuită din Pb aproape curat iar incluziu- 
nile dure sînt compuși ai plumbului cu elemente de aliere, PbCu, PbCuz; 
3) aliaje antifricțiune pe bază de cadmiu: 4) aliaje anhifricțiume pe bază de 
argint: 5) aliaje ambifrichune pe bază de cupru numite frecvent bronzuri de 
plumb (Bz|Pb), la care faza moale, plumbul este cuprinsă stib formă de 
incluziuni în faza dură cuprul; 6) aliaje anhifrictiune pe bază de aluminiu. 
În țara noastră aliajele antifricțiune pe bază de Sn, Pb și Al sînt standar- 
dizate (STAS 202-73). Un rol important asupra presiunii maxime și duratei 
de serviciu a cuzinetului îl are grosimea stratului de compoziție (aliajele anti- 
fricțiune pe bază de Sn sau Pb) — figura 15.32. Faptul că la grosimi mari 
ale atolul (peste 0,4 mm) durabilitatea este redusă și constantă se explică 
prin aceea că la asemenea grosimi compoziția preia eforturile în toată masa 
și nu rezistă; creșterea durabilității la reducerea grosimii se explică prin 
aceea că la rezistența mecanică a sistemului participă și corpul de oţel al cuzi- 
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Fig. 15.32. Influența grosimii stratului de compoziție asupra presiunii maxime și duratei de 
- servici a cuzinetului. 
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netului. Nu s-a pus încă la punct tehnologia de fabricație care să permită 
realizarea tehnică și economică a unor grosimi ale stratului de aliaj antifric- 
țiune de 0,05 mm; de aceea grosimile uzuale sînt cuprinse între 0,15... 
0,25 mm. 

Comparînd proprietăţile diferitelor tipuri de aliaje antifricțiune (tab, 15.7) 
se pot trage unele concluzii asupra materialelor utilizate în construcția mo- 
toarelor cu ardere internă. Aliajele pe bază de Sn sau Pb erau în trecut 


Tabela 15.7 


Proprietăţile relative caracteristice ale principalelor aliaje antiiricţiune pentru cuzineţi 
(în procente) 


i Aliajul de antifricţiune pe bază de: 

| mor task 

i Proprietatea i 

j gir Staniu | Plumb | Cadmiu [Pranz eo [Bronz ooj Alumi- | Argint | Argint 
Rezistența la oboseală 8 13 32 47 47 82 100 100 
Conformabilitate 82 57 82 12 100 52 3 100 
Incrustabilitate 100 12 60 38 50 19 8 12 
Rezistenţa la gripare 100 94 56 40 75 82 28 75 

| Rezistența la coroziune 100 75 38 25 82 | 100 | 100 100 
Duritatea fusului arborelui 100 100 85 39 100 39 4 12 
Aderența la carcasa de oțel 79 62 88 | 100 100 100 100 100 
Rezistența la temperatură 6 10 10 16 16 38 100 100 
Conductibilitatea termică, 16 10 22 69 69 50 100 100 


* cu strat de protecţie. 


şi sînt încă și astăzi la MAS și uneori la MAC, aliajele cele mai răspîndite 
(duritate 22...29 HB) deoarece au o prelucrabilitate ușoară, conformabili- 
tate și incrustabilitate înalte, rezistență înaltă la coroziune și comportare 
foarte bună la gripare. Ele prezintă cîteva neajunsuri: au o rezistență la obo- 
seală redusă, pusă în evidență mai ales la utilizarea lor la MAC, cînd stratul 
de aliaj suferă crăpături și desprinderi de carcasă; au o duritate insuficientă, 
din care cauză la presiuni specifice mari şi temperaturi ridicate ale uleiului, 
durabilitatea este nesatisfăcătoare. Aliajul antifricțiune pe bază de cadmiu 
a dovedit o rezistență superioară la oboseală; cu toate acestea nu mai este 
întrebuințat de mai bine de două decenii din cauza prețului ridicat și tendin- 
tei la coroziune. În prezent au căpătat o largă răspândire, mai ales la MAC, 
aliajele Bz/Pb (duritate 50...60 HB) care au rezistența la oboseală superioară 
şi capacitatea de a suporta presiuni specifice mari (fig. 15.33) la aceeași du- 
rată de serviciu. Aliajul Bz/Pb are o rezistență — zi, 

insuficientă la coroziune din care cauză sînt ne- eră 

cesare uleiuri aditivate sau adaosuri de staniu Fa 

sau indiu. Aliajul Bz/Pb prezintă și alte dezavan- aA 

taje: rodajul dificil al fusului, pericolul de rizare a CNE 

a fusului la o ungere insuficientă și incrustabilitate z 

insuficientă din care cauză este necesară o filtrare pg 

foarte fină a uleiului. Utilizarea cuzineților subțiri 
din Bz/Pb impune mărirea rigidității arborelui 
cotit și a capului bielei. Se obține o ameliorare 
sensibilă a calităților antigripante ale aliajului 
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Fig. 15.33. Influenţa presiunii 
asupra duratei de servici a 
cuzinetului. 
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(aderenţa mai bună a uleiului la stratul superficial) dacă se acoperă cu indiu, 
plumb cu indiu sau o peliculă Pb-St de 5—10 um. În acest caz se folosește 
un strat de Ni pentru a opri difuzia staniului în aliajul Bz/Pb. Un exemplu 
de cuzinet cu aliaj Bz/Pb îl constituie cuzinetul Glyco (tab. 15.8). 


Tabela 15.8 
Cuzinet trimetalie Glyco 


Procedeul de 


Stratul de metai Materialul Grosimea, în um fabricaţie 


OL Martin 


Suportul (1) (1.,0...5)103 bandă laminată ; 
0,1% C eboșare 

Aliaj antifricțiune (2) | Bz/Pb 300... 1500 turnat, centrifugal 

Strat de nichel (3) Ni LBD aplicare galvanică 

Strat antigripant (4) Metal alb 20...25 aplicare galvanică 


(Pb, Sn, Cu) 


Strat protector (5) Metal alb 
(Pb, Sn) 1 


[i 
7, 
ri MU 
E 


aplicare galvanică, 


4 
Kt 


fan 


În ultimul timp se extinde aliajul antifricțiune pe bază de aluminiu, care 
are o rezistență înaltă la oboseală și suportă presiuni specifice maxime de 
patru ori mai mari decît aliajul pe bază de Sn. La încălzire, duritatea aliajului 
scade neînsemnat. Costul cuzinetului este de 3. ..4 ori mai mic decît cuzinetul 
Bz/Pb. Cuzinetul cu aliaj antifricțiune pe baza de aluminiu lucrează cores- 
punzător numai dacă reazemele sînt bine rigidizate iar uleiul este foarte bine 
filtrat. La unele motoare cu lagăre foarte încărcate se utilizează aliaje anti- 
fricțiune pe bază de argint care suportă presiuni specifice înalte, au rezistență 
mare la oboseală și coroziune dar sînt foarte scumpe. 


Aliajele antifricțiune își îmbunătățesc unele proprietăți (rezistența la coroziune, reținerea 
de ulei, coeficientul de frecare) prin acoperire cu metale moi (grosimea stratului 5...7 um). 
Durata cuzineților pentru diferite tipuri de motoare este estimată în tabela 15.9, iar cauzele care 


Tabela 15.9 
Durabilitatea cuzineților reclamată de diferite tipuri de serviciu 


Destinația motorului Durabilitatea, în ore 


Motoare de avion cu piston 1500. ..2 000 
Motoare de autoturisme 2 000. ..3 000 
Motoare de camioane. 3 000. ..4 000 


3 000. ..4 000 
10 000... 15 000 
10 000... 15 000 
15 000. ..25 090 


Motoare de tractor 

Motoare de tracțiune feroviară, 
Motoare marine 

Motoare industriale 
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Tabela 15.10 


Ponderea principalelor cauze care distrug cuzinetul 


Cauza Ponderea, în % 
Particule metalice și anorganice 47 
Abateri de la coaxialitate 14 
Abateri de montaj 12 
Suprasarcină 10 
Defecte de ungere 8 
Coroziune 5 
Alte cauze 4 


micșorează durata de serviciu a cuzinetului sînt arătate în tabela 15.10. Utilizarea cuzineților 
trimetalici (OL-Bz/Pb — metal moale) permite mărirea presiunii specifice cu 20. . . 30% în com- 
parație cu cuzineții bimetalici (OL — strat de aliaj antifricțiune). Pentru execuţia cuzineților 
cu pereți subțiri există norme standardizate, cuprinse în STAS 9715-77 și STAS 9814-74. 
Valorile admisibile pentru un fus cu diametrul de 100 mm se arată în tabela 15.11. 


Tabela 15.11 


Valori admisibile pentru veriiicarea cuzineţilor 


Ne. crt. Materialul Jocul, în ura Esau nea ee ere oala 
1 | Aliaj pe bază de staniu 
3 > 0,22 mm (8-grosimea stratului) 150 
= 0,09...0, i mm 60... 100 190...200 
ò = 0,04...0,06 mm 240. ..260 
2 | Aliaj Bz/Pb 
— fritat 70...140 260. ..280 
— turnat 310...360 
— cu strat de protecție 60... 100 — 
3 | Aliaj pe bază de Al cu Sn 80... 100 700 
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SISTEMELE AUXILIARE 


PARTEA A TREIA 


16. 


Funeţiuni. Părţi componente. Sistemul de distribuţie a gazelor —pe scurt, 
sistemul de distribuție — reprezintă ansamblul tuturor organelor care permite 
umplerea periodică a cilindrului cu gaze proaspete și evacuarea periodică a 
gazelor de ardere din cilindrii motorului în atmosferă. Sistemul de distribuție 
trebuie să fie eficient adică să. asigure un grad de umplere n, și de evacuare n 
ridicat; la MAS el trebuie să asigure în plus distribuția uniformă a fluidului 
proaspăt între cilindri. Sistemul de distribuție trebuie să asigure silențiozitatea 
schimbului de gaze (să reducă zgomotele produse de curgerea gazelor) și să fie 
el însuși silențios (numărul mare de piese în mișcare, care intră în alcătuirea 
lui și jocurile funcționale sînt o sursă importantă de zgmot). Sistemul de 
distribuție trebuie să fie simplu de fabricat și de întreţinut, ieftin și durabil. 

Sistemul de distribuţie este alcătuit din trei părți: 1) conductele de gaze 
(colectoarele) care transportă și distribuie fluidul proaspăt între cilindri, care 
colectează și transportă gazele de ardere în atmosferă; 2) mecanismul care 
comandă deschiderea și închiderea periodică a orificiilor de admisiune și evacu- 
are ale cilindrilor: 3) amortizorul sau amortizoarele de zgomot care limitează 
intensitatea. zgomotelor produse de evacuarea gazelor de ardere sau de admi- 
siunea fluidului proaspăt. 


Se disting trei procedee de comandă a deschiderii și închiderii orificiilor de admisiune şi 
evacuare, denumite: distribuție prin supape, distribuție prin sertare, distribuţie prin lumini. 
Primele două procedee pretind un mecanism special de comandă; ultimul procedeu asigură co- 
manda, cu ajutorul mecanismului bielă-manivelă, prin intermediul pistonului. Distribuţia prin 
supape este universală la motoarele în patru timpi; numai pentru unele motoare destinate mași- 
nilor de curse s-a adoptat distribuția prin sertare. Distribuţia prin lumini este caracteristică la 
motoarele în doi timpi; unele motoare în doi timpi ultilizează distribuția mixtă, prin supape 
şi lumini. 


16.1. MECANISMUL DE DISTRIBUŢIE PRIN SUPAPE 


16.1.1, ELEMENTE COMPONENTE. TRANSMITEREA 
MIŞCĂRII 


Elementele fundamentale ale mecanismului de distribuție (fig. 16.1) 
sînt: supapa 7 care obturează orificiile de schimbare a gazelor; arcul 2 care 
menţine supapa pe sediu sau împiedică desprinderea ei de sistemul de comandă 
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| 
| 
| 


posas 


a mişcării; arborele de distribu- VĂ 
pe 3 cu cama 4 care comandă Ă 
mișcarea supapei; sistemul de 
îmbingători — tachetul 5, tija 
6 și culbutorul 7 — cînd arbo- 
rele de distribuţie este așezat i 6 
lateral (față de cilindru) și nu JIN 
ation et supapa; sis- Ñ | N 
mul de transmitere a mişcàrii SA 
de la arborele cotit la tuia NY 
de distribuție. 
Amplasarea supapelor în 

chiulasă este soluţia curentă 

entru motoarele de autove- Fig. 16.1. Si i îm 
ial Sola isp. ooaseucive g. 16.1. Sistemul de camani a supapei așezată îm 
întîlnitela motoare fabricate în 
România se arată în figurile 16.2 (cu notaţiileranterioare) și 16.3. La motoarele: 
policilindrice mecanismul de comandă comportă o simplificare cînd supapele 
sînt așezate pe aceeași linie, deoarece este suficient un singur arbore de distri- 
buţie cu camele decalate între ele (fig. 16.3). Pentru a mări durabilitatea 
camelor şi frecvența proprie a arcului sau ansamblului de piese în mișcare se 
reduc forțele de inerție, prin eliminarea unor piese din mecanismul de comandă. 
În acest scop, arborele de distribuție se așază în chiulasă — soluție care se 
răspîndește astăzi la motoarele de turism cu turație sporită, peste 5500 rot/ 
min. Dacă supapele sînt așezate pe aceeași linie, se utilizează un singur arbore 
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Fig. 16.2. Organizârea mecanismului de distribuție la motoarele D-103 (a) şi SR-211 (by. 
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Fig. 16.3. Organele componente ale mecanismului de distribuție dela motorul 
SAVIEM 797—05: 
77 — arborele de distribuție; 2 — cama ; 3 — fusul de reazim ; 4 — cuzinetul; 5 — tachetul; 6 — tija împingă- 
“toare; 7 — şurubul de reglaj al jocului termic; 8 — culbutorul; 9 — piulița șurubului 7; 70 — bucșă conică; 
71— talerul superior al arcului; 72 — arcul exterior; 73 — arcul interior; 74 — talerul inferior al arcului; 
15— supapa de evacuare; 16— supapa de admisiune; 77— roată dințată intermediară ; 78 — bulonul de fixarea 
roții; 19— axul roții intermediare; 20— roata dințată a arborelui de distribuție; 27 — flanșa de fixare; 22— 
pană; 23— axul culbutorilor ; 24— suportul axului culbutorului ; 25— şurubul de fixare a culbutorului; 26— 
bucșă; 27— arc; 28— garnitură; 29— siguranță; 30— dop. Detaliul A, transmisia cu lanţ de la, motorul 
turismului Dacia 1300. 


de distribuție care antrenează direct supapa (fig. 16.4, æ); cînd supapele 
sînt înclinate mișcarea se transmite printr-un culbutor (b) sau o pîrghie (c). 
Dacă se prevăd mai mult de două supape se utilizează doi arbori de distribuție 
(4) cînd supapele de admisiune și cele de evacuare sînt așezate fiecare pe aceeași 
linie sau un singur arbore de distribuție cînd supapele de același fel se așază 
alăturat; în ultimul caz antrenarea se efectuează prin intermediul unor tra- 
verse, ghidată într-o bucşă. 

Sistemul de transmitere a mișcării de la arborele cotit este format, din două roți dințate 
(fig. 16.5, a), cînd arborele. de distribuție este amplasat lateral, la partea, inferioară a cilindrului, 
Una dintre roți se fixează pe arborele cotit și se confecționează din oțel, cealaltă se fixează pe 
arborele de distribuție, se confecționează din fontă, mase plastice sau textolit (pentru atenuarea 
zgomotelor), și are, la motorul în patru timpi, un diametru de două ori mai mare (un număr 
“dublu de dinţi), pentru a reduce la jumătate turația arborelui de distribuție. Pentru a reduce 
lățimea motorului, se utilizează o roată, intermediară (b) care asigură totodată, transmiterea miş- 
«ării la pompa de injecție (motoarele pentru autocamioanele DAC și ROMAN). Se obține o 
funcționare silențioasă dacă se confecționează, roțile dințate“cu dinți oblici, soluție adoptată 
pe motoarele menționate (v. fig. 16.3). Cînd arborele de distribuție se amplasează la nivelul 
superior al blocului-carter sau în chiulasă se utilizează transmisia cu axe cu roţi dințate conice 
sau transmisia, cu lanț. Schema, c se utilizează la motoarele în V. Transmisia cu lanț sau curea 
este simplă, silențioasă, compactă, (nu pretinde roți dințate cu diametre mari); în ultimul timp a 
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Fig. 16.4. Organizarea mecanismului de distribuție în raport cu numărul și poziția 
supapelor. 


devenit sigură în funcționare şi este în curs de răspîndire. Ea permite antrenarea simultană a 
arborilor de acţionare, a altor sisteme auxiliare. Lanţul de transmisie este cu zale simple (v. fig.. 
16.3, detaliul A) sau duble (fig. 16.6, a); cureaua de transmisie este cu dinți (b). Zalele se confec- 
ționează din oțel. Cureaua de transmisie, soluție recentă, are dinții confecționați din material 
plastic (neopren), este întărită cu o bandă de oțel și acoperită cu un strat de nylon pentru redu- 
cerea, frecării și uzurii. Cînd transmisia cu lanț este lungă (c) ea cuprinde un întinzător 1 și 2, 
cu comandă mecanică (întreținere manuală) sau hidraulică (fără întreținere) și un număr de gli- 
siere simple sau duble, interioare și exterioare (3, 4, 5 și 6) care amortizează vibrația și mai multe 
roți cu dinți 7, 8, 9, 10. Glisiera este de tipul cu bandă de oțel (4) sau cu bandă de cauciuc (e). 
Întinzătorul este de tipul cu bandă sau roată (f). 


e 


. 16.5. Scheme de antrenare a arborelui de distribuție. 


Fi 
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16.1.2. SUPAPA 


Supapa este alcătuită 
din două părţi: 1) talerul 
supapei, care obturează ori- 
ficiul din chiulasă; 2) tija 
supapei care primește mişca- 
rea, servește pentru ghidare 
și evacuează o parte din 
căldura primită de taler. 
O supapă în stare montată 
se arată în figura 16.7. Tale- 
rul 7 se reazimă cu fața co- 
nică în locașul 2 (sediul sau 
scaunul supapei) practicat 
în chiulasă sau bloc-carter; 
tija 3 se deplasează în bucșa 
Fig. 16.6. Antrenarea arborelui de distribuţie prin lanț. de ghidare 4; arcurile 5 se 

reazemă cu 'un capăt pe 
discul inferior 6 iar cu celălalt pe discul superior 7 care se fixează cu bucșa 
conică 8, secționată în două părți (v. fig. 16. 3). 4 p 

Condiții funcționale. Pentru a mări eficiența etanșării supapa se deschide 
în interiorul cilindrului astfel încît să fie aplicată pe suprafața de reazem de 
forța de presiune a gazelor. Suprafața de reazem este conică, deoarece se obține 
un efect de autocentrare și o presiune sporită pe sediu, cînd lungimea b a feței 
conice se micşorează; b scade cu y la aceeași grosime a talerului (v. fig. 2.42). 
Reducerea lui b micșorează suprafața de contact dintre taler și sediu, ceea ce 
împiedică evacuarea de căldură și sporește temperatura de regim a supapei. 
Talerul supapei este solicitat de forţa de presiune a ` 
gazelor și tensiunea arcului, care produc eforturi 
unitare ridicate în fibra exterioară (0,) și interi- 


oară (6,), distribuite neuniform (fig. 16.8 a și b). % 8 
O solicitare mecanică suplimentară — solicitare 5 = 

dinamică, de șoc, produsă de forța arcului și de lE 

forța de inerție — apare la așezarea supapei pe Taz l A 

sediu (șoc pe fața conică) sau la acționarea ei 24] 7 

(șoc pe capătul tijei). Ca urmare, suprafețele de + A 2 
reazem și de acţionare pretind o duritate superfi- G 7 

cială sporită. Deformaţia supapei perturbă con-  g A: AS 


tactul perfect pe sediu, ceea ce compromite etan- 3 
șarea; de aceea, trebuie să posede nu numai rezis- 
tență mecanică înaltă ci și rigiditate superioară. 
În timpul funcționării, supapa — mai ales cea 
de evacuare — se încălzește puternic. Distribuţia 
de temperatură (măsurători cu termocuple) este 
neuniformă pe talerul supapei (fig. 16.8, c și d) 
și depinde de felul supapei (admisiune sau eva- 
cuare), de forma și modul de răcire a supapei. 
Temperatura maximă a supapei de evacuare, a e S K 
udată de gazele fierbinți ajunge la 750...800°C, Fig. 16.7. Supapa montată. 


JA 


ÅAS 


ENI RSS 


596 


ze are talerul plat (b). Evacuarea de căldură. 


400 320 240C 


; Z] 
a a e Treia 


a 6 


Wig. 16.8. Distribuția eforturilor unitare și a temperaturii în talerul de supapă lalea (a, c) şi 
bombat (b, d) (Ge, ©; — eforturile unitare în fibrele exterioară și interioară). 


iar a supapei de admisiune la 300...400°C și variază cu regimul de func- 
tionare (sarcină, turație), cu tipul motorului (MAS, MAC), cu procedeul de 
zăcire (lichid, aer) (fig. 16.9). Temperatura ridicată a supapei de evacuare 
reduce rezistența mecanică și duritatea materialului, sporește dilatarea tale- 
zului; cîmpul de temperatură produce deformarea talerului. Se compromite 
astfel contactul perfect pe sediu și se intensifică uzarea corosivă a supapei 
(la creșterea temperaturii supapei de evacuare cu numai 20* — de la 730 la 
750°C — pierderea de masă din cauza uzării 
corosive se dublează, iar la creșterea cu încă 
10° devine de patru ori mai mare). Fluxul 


de căldură primit de talerul supapei se eva-: '} & 
cuează prin fața conică a talerului și prin $ < 
tija supapei (fig. 16.10, a). R 

Construcția supapei. După forma tale- %3 
rului, supapele sînt de trei feluri (fig. 16.11): a 


cu taler plat (4); cu taler sferic (b); cu taler 
în formă de lalea (c). Supapa cu taler plat 
are o mare răspîndire, deoarece se prelu- 


crează ușor, iar rigiditatea este satisfăcătoare. '& 8 
Supapa cu taler sferic se utilizează îndeosebi Š 7 
ca supapă de evacuare deoarece are o rigi- § 7 
ditate sporită. Supapa cu taler în formă de "3% 
lalea se utilizează ca supapă de admisiune, 7 
deoarece permite o racordare mai largă cu 1 


tija odată cu reducerea masei prin evazare, 
ceea ce asigură formă aerodinamică, masă 
mică și rigiditate mare; ea are o suprafață 
sporită de contact cu gazele fierbinți și eva- 
cuează greu fluxul termic (4), nefiind potrivită 
ca supapă de evacuare. Supapa de admi- 
siune a motorului SR-211 are talerul în 
formă de lalea (fig. 16.12, a); cea de evacua- 


p [doNlem] 


e 


O 1000 2000 3000 - 4000" 5000 n [rotfmin] 


de la talerul supapei la bucșa de ghidare se 
PS Ay at ERIE S 

îmbunătăţeşte printr o racordare iasa a, tij ei Fig. 16.9. Curbele izoterme ale feței co- 
ceea ce măreşte insa masa supapei. tempera- nice a supapei, pentru un MAS răcit cu 
tura supapei de evacuare se micșorează prin apă (a), cu aer (b) şi pentru un MAC. 
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Fig. 16.10. Fluxul de căldură prin supapă (a )și efectele răcirii (b ). 


răcire artificială. În acest scop supapa se confecționează sub formă tubulară 
(supapa de evacuare a motorului SR-211), iar 40...60% din volumul cavității 
interioare se umple cu substanţe cu punct de topire coborit (sodiu metalic, azo- 
tat de sodiu sau potasiu). În funcționare substanța se topește, se agită energic 
prin mișcarea alternativă a supapei și ușurează trecerea de căldură de la taler 
la tijă şila bucșa de ghidare. Se obține o reducerea temperaturii cu 100. . . 150°C 
(v. fig. 16.10, b). Descărcarea termică a supapei se obține prin utilizarea a două 
supape de evacuare. Dacă Q, și Q, sînt fluxul de căldură primit, respectiv 
cedat de supapă, atunci Q, este proporţional cu aria talerului de supapă 
(0, ~ T d2,]4), iar al doilea cu. aria scaunului de supapă (Q, ~ T de b); 
rezultă că Q./Qp — 1/d« ceea. ce arată că la reducerea diametrului talerului 
(cînd se utilizează două supape) creşte raportul Q,/Qp, deci se reduce nivelul 
de temperatură a supapei. j 

Pentru a obține un contact bun între fața conică și sediu se prevede o dife- 


rență de 30... 1° între unghiurile de înclinare ale celor două fețe (de exemplu, 
45° cu 44° sau 29° cu 30°). 


Materiale pentru supape. Talerul supapei de evacuare pretinde un material cu rezistență 
mecanică și duritate sporite la temperaturi înalte, rezistență superioară la acțiunea oxidantă 
a gazelor, conductibilitate termică ridicată; tija supapei pretinde calități bune de alunecare. 


L 
C70 650 50 450 350 540 650 760°C 


Fig. 16.11. Forme ale talerului de supapă și influența lor asupra temperaturii supapei. 
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Fig. 16.12, a Supapa de admisiune a motorului SR-211. 
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Fig. 16.12 b, Supapa de evacuare a motorului SR-211, 


Supapa de admisiune nu impune cerințe atît de severe, 


Oțelul pentru supape are structură feritică sau austenitică, 1 28,5%; Ni=0,5/; S; 35 


un conținut de carbon de 0,4...0,8% şi este înalt aliat DSS A E sc 
(elemente de aliere: Cr, Ni, Si, W, V, Ti, Al, Co). Supapa de ` 3 «0 

admisiune se confecționează din oțel aliat cu Cr—Ni Ss 30 3 
(STAS 791-66, mărcile: 40C-10X, 35CN15X) sau Cr— Si: > n 

Supapa de evacuare se confecționează, din oțel refractar ca 

cu Cr(12—14%), Ni(11—15%), W(2 — 4%), mărcile: EET) 

40C10 X, 34MoCN15, X45CrSi9, X85CrMoV 182, = Šo 
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Temperatura [*C] 


X45CrNiW 189. Rezistența de rupere o, şi rezistența 8% 
de fluaj oo. (care corespunde deformației de 0,1% din 
deformația, totală de fluaj) variază cu temperatura, 
(fig. 16.13) și explică în parte folosirea diferențiată a 
oțelurilor. La motoarele mici se utilizează adeseori același 
material pentru ambele supape ca și pentru tijă şi taler. 
La motoarele de puteri mai mari talerul se execută din 
oţel Cr-Si iar tija din oțel Cr-Ni; îmbinarea se execută prin filet sau sudură. Se reduce uzura, 
produsă de solicitarea de șoc, dacă se acoperă fața conică a supapei și capătul tijei (fig. 16.12, b) 
<u un strat protector de stelit—aliaj dur de Co(16...70%), Cr(15...40%), W(5...25%), 
Mo(0...10%), Ni(0...34%), Fe(0—5%) — de eatonit, sau de nicrom (20%Cr, 77%Ni), 
de 1...2,5 mm grosime. Prin stelitare, durabilitatea supapei ajunge la 300000 km 
parcurși. Stelitul fiind anticorosiv se aplică uneori pe toată suprafața talerului, dar soluția 
este costisitoare. Prin alitarea talerului de supapă —soluție mai ieftină — s-a mărit durabilitatea 
de 2,5...3 ori. Tija supapei fiind expusă pericolului de gripaj se nitrurează sau se cromează, 
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Fig. 16.13. Influenţa tempera- 

turii și materialului asupra 

proprietăților mecanice ale mate- 
rialului de supapă. 


16.1.3. BUTŞA DE GHIDARE ȘI SCAUNUL SUPAPEI 


Tija supapei este ghidată într-o bucșă separată (v. fig. 16.7), demontabilă, 
introdusă cu strîngere în locașul din chiulasă (fig. 16.14). Cuplul tija supapei — 
bucșa de ghidare lucrează în condiții deosebite. Pentru a ușura evacuarea 
căldurii din supapă, jocul trebuie redus la 
minim, dar, din cauza dilatării tijei, un joc 
prea mic creează pericolul de gripaj. Jocu- 
rile medii dintre tijă și bucșă coboară pînă 
da 20...50um la supapa de admisiune 
și 50...70 um la supapa de evacuare; mai 
mari la supapa de evacuare deoarece se 
dilată mai mult (fig. 16.14). Pentru a 


EN 


N Ñ 
a, i . . Rp N -N 
micşora frecarea și a reduce gripajul cu- NZZZZ A N 
plului tijă-bucșă, acesta trebuie uns. Unge- N A N 
xea se realizează prin ceață de ulei și stro- i2 AR 


pire. La o ungere prea abundentă și un 
joc prea mare consumul de ulei se poate 
dubla (v. par. 18.4) din cauza depresiunii 
din galeria de admisiune (cu deosebire 
la MAS). Pentru a reduce consumul, 
accesul uleiului între tijă și bucșă se 
limitează (prin reducerea jocului, cu o 
garnitură de protecție). O soluţie eficientă. 


N 


SS 
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Fig. 16.14. Jocurile funcționale ale su- 
papelor motoarelor MAN 2156 şi 
SAVIEM 797. 
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Fig. 16.15. Soluţii pentru reducerea consumului de ulei și 
temperaturii supapei. 
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se obține confecționînd bucșele cu suprafața interioară tronconică 
(fig. 16.15, æ), ceea ce satisface condiția de dilatare inegală în lungul tijei. 
În acest caz se poate reduce jocul la marginea superioară a bucșei la 7,5... 

...15 um şi se reduce sensibil consumul de ulei. Pentru a proteja supapa de 
evacuare de acțiunea gazelor fierbinți bucșa de ghidare se coboară pînă. 
aproape de talerul supapei de evacuare (b); dacă se coboară și cămașa de apă 
la nivelul bucşei de ghidare (c) eficiența soluției este mult sporită (4). Elimi- 
narea bucșei de ghidare reduce temperatura. supapei cu 100. .. 120°C, deoarece 
se ușurează transferul de căldură; în schimb locașul de ghidare nu se poate 
înlocui după uzare. Bucșele se confecționează din materiale cu proprietăți 
antifricțiune, rezistente la temperatură înaltă: fontă refractară, bronz refrac- 
tar. Bronzul de aluminiu are un coeficient mare de conductibilitate și lucrează 
mai bine în condiţii de ungere insuficientă. 

Scaunul supapei se confecționează separat (v. fig. 16.14), pentru a mări rezistența la uzare, 
sub forma, de inele care se presează în locaşuri, din materiale cu rezistență, mare la coroziune și 
duritate, ridicată la temperaturi înalte (fontă refractară, sau oțel refractar,). Prin depu- 
nerea unui strat de stelit pe suprafața conică de așezare a supapei durabilitatea, scaunului creşte 
de 4...5 ori ceea, ce asigură la MAC un parcurs de 3. ..350 000 km parcurși. 


` 


16.1.4, JOCUL TERMIC 


În timpul funcționării, supapele, tijele, pîrghiile din sistemul de acţionare 
se dilată. Dacă sistemul de acţionare nu este prevăzut cu o posibilitate de 
preluare a dilatărilor, arcul nu mai așază supapa pe sediu, supapa rămîne 
aplicată direct (sau prin sistemul de împingători) 
pe cercul primitiv al camei. Acest neajuns se 
înlătură prevăzînd un joc în sistemul de acţionare 
numit joc termic (A), care se determină de către 
uzină prin încercare (fig. 16.16). Jocul termic va- 
riază între 0,05...0,5 mm şi este mai mare la 
supapa de evacuare (v. fig. 16.14). Jocul termic 
reprezintă o cauză de solicitare cu şoc a pieselor 
şi de aceea trebuie redus la strictul necesar. În 
plus, un joc termic sporit reduce performanţa de 
silențiozitate a motorului. 


Fig. 16.16. Schemă pentru 
ilustrarea jocului termic. 
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Jocul stabilit inițial de uzina constructoare (jocul optim) se mărește în timpul exploatării 
din cauza uzării pieselor. De aceea, jocul termic se reface periodic cu ajutorul şurubului de 
reglaj 8 prevăzut pe culbutor (v. și fig. 16.2, a şi b). Cînd cama atacă direct supapa, jocul termic 
se reglează, cu ajutorul unor discuri așezate direct între camă și coada supapei. Dacă prin reglare 
s-a stabilit un joc mai mic decît cel recomandat, în timpul funcționării supapa nu se mai așază 
pe sediu, ceea, ce compromite nu numai etanșarea, dar și siguranța în funcționare: talerul supapei 
şi scaunul sînt arse de gazele fierbinți care scapă prin interstiții; dacă jocul termic este prea mare, 
se intensifică uzarea prin șoc, se modifică fazele de distribuţie și se amplifică zgomotul. 


16.1.5. ORGANELE DE ACŢIONARE A SUPAPEI 


7 Arborele de distribuție sau arborele cu came reprezintă un ax care se fixează 
în blocul-carter sau chiulasă, paralel cu arborele cotit. Arborele de distribuție, 
la motoarele în patru timpi, se rotește cu o viteză de rotaţie p* [rot/min] egală 
cu 1 [2 din turația m a arborelui cotit, deoarece supapele trebuie să se deschidă 
odată pe ciclu (odată la două rotații ale arborelui cotit). Rezultă. relaţiile 
o 
n=; gt 9; Act PRAD] = ae să) 
2 2 a 2 


, 


unde mărimile stelate caracterizează mișcarea de rotaţie a arborelui de dis- 
tribuţie, iar mărimile simple se referă la arborele cotit. Intervalul unghiular 
A a* se măsoară în grade rotație a arborelui de distribuţie, prescurtat “RAD. 
Arborele de distribuţie se sprijină pe fusurile 7 (fig. 16.17), între care se gă- 
sesc camele 2, prelucrate din materialul arborelui. O roată dințată servește 
pentru antrenarea pompei deulei 4 și a distribuitorului 6, iar un excentric, pentru 
antrenarea pompei de combustibil 5; nu pinion primește mișcarea de la 
arborele cotit. O schemă cinematică. simplă a motorului, la care participă 


Fig. 16.17. Schema cinematică, de ansamblu pentru un MAS în patru timpi: 


7 —arbozele de distribuţie; 2 — ventilatorul; 3 — generatorul de curent; 4 — pompa de ulei; 
5—pompa de benzină; 6— distribuitorul; 7— pompa de apă. 
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arborele de distribuţie se arată în figura 16.17. Lagărele arborelui de distri- 
buție se execută sub formă de bucse de oțel (v. fig. 16.3) cu aliaj antifricțiune 
sau bucse de aluminiu. Fusurile au un diametru mai mare decît al camei, 
ceea ce face posibil montajul, prin deplasarea axială a arborelui în locașurile: 
cilindrice. Arborele se execută prin turnare sau forjare din oţel de calitate: 
sau uşor aliat. STAS 880-66 (OLC10, OLC15, OLC45X, OLC55) și STAS 791-66- 
(15C08, 18MC10, 45C10, 31M16) precum și din fontă cu grafit nodular sau 
aliată. Suprafeţele supuse la uzură (camele și fusurile) se supun unui tratament 
termic sau termochimic de călire sau cementare. Bucșele se confecționează. 
din Bz cu Pb (STAS 1512-75), Bz (STAS 198/1-75), Bz cu St (STAS 197/2-76). 

Camele. Profilul camei se determină în raport cu cerințele cinematice; 
se verifică apoi prin calcul timpul sau unghiul-secțiune. Profilul trebuie să 
comande deplasarea supapei cu accelerații mici pentru a limita forțele de 
inerție. 

Un profil simplu este cel executat din două arce de cerc (cama armonică). 
Profilul se construiește pe baza diagramei fazelor de distribuție (fig. 16.18, a) 
din care rezultă durata deschiderii supapei A«°RA sau Ac" RAD, relațiile 
(1) şi (1”), pentru motorul în patru timpi din tabela 16.1. Se trasează cercul 
primitiv al camei (fig. 16.18, b) cu centrul în O și diametru dọ — relaţiile (2): 
sau (2') — mai mare cu 2...5 mm decît diametrul arborelui de distribuție, 
relația (2'), Faţă de un ax vertical se măsoară de o parte și de alta unghiurile, 
as: Și ad, relațiile (3), (3') şi se precizează punctele A şi A' care corespund 
începutului și sfîrșitului de ridicare a supapei sau tachetului. De la cercul 
primitiv se măsoară pe diametrul vertical pînă în C, segmentul h,, înălțimea 
maximă de ridicare pe camă, care rezultă dacă se cunoaște înălțimea maximă 
de ridicare a supapei, smars Și raportul brațelor culbutorului is, (v. fig. 16.24), 
relaţia (5). Înălțimea maximă mas Se determină pe baza ecuaţiilor de curgere 
a gazelor, Prin punctele A, C și A’ se trasează curba profilului formată din două 
arce de cerc de rază 7, și 7, cu condiţia ca arcele să fie tangente între ele și 
tangente la cercul primitiv, adică normalele punctelor de tangenţă să fie 
comune. Normala în punctul A se suprapune peste raza OA a cercului primitiv 
și se prelungeşte pînă în O, astfel încît 0,4 = 7.. În funcţie de 74, ke aë și ro 
se determină raza 7, relația (6) din tabela 16.1. Dacă se alege 72, rezultă 7, 
relația (7). Din (6) rezultă că pentru a, 70, he = ct, micșorarea razei 7 
reduce raza 72. Dacă 7, este prea mic, rezultă re = 0, ceea ce nu are sens. 
Ca urmare, din condiția ra = 0 rezultă valoarea minimă a razei 7, relația (8) ; 


Fig. 16.18. Diagrama fazelor de distribuţie (a ) şi parametrii constructivi 
ai camei armonice (b). 
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Tabela 16.7 


Relaţii pentru determinarea profilului eamei armonice pentru un tachet plan 


Mărimea caracteristică Relaţia de calcul 


| 
| 
| 


Durata deschiderii supapei Ag = Agay + 180 + Acint [PRA] 0) 
Aa* = Ag/2 [PRAD] a 
Raza cercului de bază ro = &]2 = (1,5. ..2,0)hsmaz 2) | 
d = (0,25...0,3)D (2) 
da = d — (2...5) mm (2°) 
Unghiul RAD : 
— pe porțiunea de ridicare a = aAa* (3) f 
— pe porțiunea de coborîre ae = (1 — a)Aa* (3) | 
Ne pentru cama simetrică at. = aă, = ad = 0,5 Aa (4) 
Înălțimea maximă de ridicare pe camă he = hsmazlist (5) 


îi 12 8 (5 


Raza arcului de virf BI GA = Di + 2BC cos ad- | 


2(B -+- C cos că — 1%) | 


a = 


t, > 2 mm 


Raza arcului lateral 4A? -+ 12 = ră — 2A rg cos at 


7 Lar o 
2(70 — f — A cos 40) i 
7 = 10...18hg (79 | 
m=65...20mm > | (7) 
Ba A B? + 7 — 2r,B cos at 
Raza minimă a arcului de vîrf LA Poul TE SE EREI (8) 
2(r0 — B cos ağ) 
Raza maximă a arcului de vîrf he cos ad 
Ta maz= to — FREE. (9) 
1— cos «ò 
Constante ajutătoare A = nyt ħe—t; B = rotho; C= r, —n (10) 


la proiectare se alege 7, >7imin Din relația (7) rezultă că dacă se mărește raza 
Ta, raza 7, creşte astfel încît pentru 73 = amas Se Obține 7, = œo, jar pentru 
Ya > Yamaa Taza Y; este negativă, ceea ce nu are sens pentru un tachet cu taler 
plan. Ca urmare, dacă se anulează numitorul relației (7), rezultă condiția 7;=00,. 
care determină raza 7amaz, relația (9). Relațiile (8) şi (9) servesc totdeauna. 
pentru verificare. În figura 16.19 se arată profilul asimetriċć al camei de 
admisiune a motorului D-103. 
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Fig. 16.19. Profilul asimetric al camei de admisiune a motorului D-103. 


e 


Fig. 16.20. Evazarea camei pe porțiunea opusă profilului de ridicare. 


Profilul camei astfel trasat nu este definitiv din cauza jocurilor termice.. 
În adevăr, cama trebuie să atace tachetul în punctul A, ceea ce se obține dacă. 
tachetul se sprijină pe cercul primitiv (fig. 16.20, 4). Din motive de siguranță. 
jocul termic se alege astfel încît la cald, între tachet și camă mai rămîne un joc 
A’ (b), din care cauză tachetul este atacat de profilul camei cu întârziere, ceea ce 
modifică fazele de distribuție. Acest neajuns se înlătură dacă se evazează 
cama, pe porțiunea opusă profilului, pînă la diametrul do. Ca urmare, la cald, 
tachetul se sprijină pe cercul primitiv imaginar dọ, jocul A’ fiind preluat de 
camă (c); la rece, din cauza contracţiei apare un joc suplimentar A, astfel încât 
jocul total este A, = A + A'(4). Cînd cama atacă direct supapa A' = 
= 2...3 mm. Dacă între camă și supapă există un sistem de împingători, 
jocul A' = 0,2...0,6 mm (fig. 16.19). Din cauza evazării supapei, apare nece- 
sitatea racordării cercului de bază (do) cu profilul camei, pe porțiunile 4,4, 
A'A. Racordarea se execută fie după spirala lui Arhimede (fig. 16.21, a) și 
se obține un profil de viteză constantă; fie după o parabolă (b) care conduce la 
un profil de acceleraţie constantă. În ambele cazuri, cama atacă supapa sau 
tachetul cu o viteză finită ceea ce conduce la șoc și zgomot; din aceleași motive, 
supapa se așază pe sediu cu șoc şi zgomot. i 

Tachetul preia. reacţiunea laterală produsă de camă prin frecare. Se 
obţine o simplificare înlocuind tachetul cu o pîrghie oscilantă (fig. 16.22, æ 
și b). Cînd acționarea supapei se face direct de către camă, pentru a descărca 
tija supapei de forța laterală se montează pe capătul tijei un pahar de ghidare 
7(c) care se mișcă într-o bucșă cilindrică 2. Se mai foloseşte o pîrghie oscilantă 
(4) sau un tachet drept (e). Cei mai răspîndiţi sînt tacheţii cu platou plan (f) 
sau sferic (g), deoarece în comparaţie cu tachetul cu rolă, au o construcție mai 
simplă, masă mai mică și cost mai redus. Tachetul se execută gol la interior 
pentru a-i micșora masa. 
Durabilitatea  tachetului se 
mărește prin rotirea lui în , Spiral 
funcționare, ceea ce înlesnește recare 
distribuția uniformă a uzărilor 
pe întreaga suprafață a pla- 
toului, ca și pe periferie, în 
ghidaj. Dacă platoul este 
plan, tachetul se rotește prin 
deplasarea axei lui față de axa TR Azi 
camei (4); dacă platoul este a 
sferic, suprafața: camei se 
execută conic (7). 


h 


<> 


Spirala hì 
Arhimede 


Fig. 16.21. Legea de ridicare pe porțiunea de racordare 
A'—A. 
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Fig. 16.22. Soluţii de tacheți. 


Pentru a reduce zgomotul, uzarea camei și a supapei se construiesc tacheți hidraulici (fig. 
16.23, a şi b). În interiorul tachetului 1 este montat cu joc cilindrul 2 cu pistonul plonjor 3 sau 
suportul sferic 3* și supapa cu bilă 4 sau cu disc 4*. Sub acțiunea arcului 5 pistonul plonjor 3, 
sau suportul sferic 3* este apăsat pe tija împingătorului 6. Prin canalul 7 sosește ulei sub presiune, 
din magistrală, Cînd cama atacă tachetul acesta începe să se ridice odată cu cilindrul 2. Pre- 
siunea uleiului din spațiul 8 sau 8* crește iar supapa 4 și 4* se așază pe sediu. Mișcarea tachetului 
se transmite acum la pistonul plonjor sau la suportul sferic prin intermediul uleiului din spațiul 
8 sau 8*. Jocul termic se elimină. Dacă, supapa se dilată sau piesele se uzează, se modifică, volu- 
mul de ulei din spațiul 8 sau 8*, care preia jocul. Ca urmare, tija, se sprijină tot timpul pe pisto- 
mul plonjor sau pe suportul sferic. În cazul jocurilor termice exagerate se produce ruperea supapei 
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Fig. 16.23. Tacheți hidraulici. 


prin oboseală, care se elimină cînd se foloseşte un tachet hidraulic. Operația de refacere periodică 
a jocurilor termic devine inutilă, cînd se utilizează un tachet hidraulic, Deși mai scump, tachetul 
hidraulic este în curs de răspîndire, 


Culbutorul reprezintă o pîrghie care oscilează în jurul unei axe şi modifică 
sensul mișcării comandată de camă. Se execută prin turnare, din oțel marca 
OT60-2 (STAS 600-74) sau matrițare, din OLC45X, (STAS 880-66). Pentru 
a reduce acceleraţiile din sistemul de acţionare, culbutorul se execută cu brațe 
inegale (fig. 16.24, a); braţul mai mare este îndreptat spre supapă, pentru a 
obține deplasări mari ale supapei la deplasări mici ale tachetului și tijei. Cu 
notațţiile din figură rezultă 0 = h,/l, = h/h, iar raportul de amplificare este 
is = lfl. Axul 7 al culbutorului este în repaus, iar culbutorul se rotește pe o 
bucșă 2 (b) sau un rulment 3 (c). Un capăt al culbutorului se prevede cu șuru- 
bul R, de reglare a jocului termic. În braţele culbutorului se prevăd canale 
care deplasează. uleiul spre capete pentru a asigura ungerea. Uleiul se aduce 
prin axul culbutorului care este gol la interior și are orificii transversale 
pentru trecerea uleiului (v. fig. 16.3). Pentru a reduce masa culbutorului, 
acesta se execută din tablă matrițată STAS 1988-65 și este perforat (4). Cînd 
arborele de distribuţie este așezat în chiulasă, pentru amplificarea mișcării se 
folosește un culbutor cu un punct de articulație fix (e). 

Areurile de supapă se montează în regiunea tijei, mențin supapa pe sediu 
în cursul procesului de schimbare a gazelor și preiau forța de inerție care ar 
perturba legătura dintre camă și supapă. Ciclul de lucru al supapei se divide 
în patru faze (fig. 16.25) care se evidențiază cînd se reprezintă. ridicarea, h, 
viteza v, şi acceleraţia 4, a supapei, în funcţie de unghiul de rotaţie a arborelui 
de distribuţie «*. În fazele extreme, Ax*, Aa, supapa se deplasează cu accele- 
raţii pozitive, forțele de inerție Fa și Fap împreună cu forța arcului F, fiind 
preluate de camă. Forţele Fa. și Fa produc uzarea camei, de aceea se limitează 
masele în mișcare și acceleraţiile pozitive. Acceleraţiile maxime la motoarele 
pentru autovehicule variază între 1 000...3 000 m/s2; la unele modele cu 
turație ridicată (6 000. ..7 000 rot/min) s-a ajuns la 5 000 m/s?; la motoarele 
pentru mașinile de curse se atinge 18 000 m/s?. 


609 


39—0. 582 
12 


Fig. 16.24. Soluţii de culbutori. 


La cama armonică viteza variază liniar (fig. 16.25, c) și acceleraţiile se 
modifică în trepte. În fazele mediane, acceleraţiile sînt negative iar forțele 
de inerție Fag și Fag sînt de sens opus forței F4; dacă ele sînt mai mari decît 
F, supapa se desprinde de pe profilul camei, ceea ce nu este admisibil. Cînd 
acceleraţiile negative sînt mari, sînt necesare arcuri cu rigiditate mai mare; 
soluția este obiecționabilă deoarece crește forța F, care lucrează asupra camei. 

Arcurile de supapă se confecționează frecvent sub formă, de spirală cilindrică (fig. 16.26, a, 
b și c) din sîrmă, de oțel aliat cu Cr, V, Ni, Mn (STAS 8371-69), de 3...6 mm grosime, cu 7... 
14 spire. Dacă, diametrul arcului e prea mare se prevăd două arcuri, mai rar trei arcuri, montate 
unul în interiorul celuilalt, cu înfășurarea, opusă, pentru a evita întrepătrunderea spirelor. 
Ruperea, arcului este determinată de frecvența mare a ciclurilor de solicitare care provoacă 
oboseala materialului.. Condiţii grele de funcționare apar în regimul de vibrație. Pentru a pre- 
veni rezonanța se modifică, frecvenţa proprie de oscilație și anume, se mărește diametrul spirei, 
se micșorează, diametrul înfășurării sau numărul de spire active (v. rel. 22, tab. 16.10). În plus, 
se evită rezonanță dacă se construiește arcul cu pas variabil spre ambele extremități (c) sau se 
dă arcului o formă tronconică, (d). Cînd se folosesc două arcuri, fiecare are altă pulsaţie proprie, 
astfel încît la intrarea în rezonanță a unui arc celălalt joacă rolul de amortizor. 
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Fig. 16.25. Fazele caracteristice în funcționarea, supapei. 


Arcurile se reazemă cu un capăt pe chiulasă sau pe un disc montat pe bucșa 
de ghidare, iar cu celălalt capăt pe discul supapei. Discurile se fixează prin 
procedee diferite (cu manșon conic, cu filet, cu pană). Îmbinarea cu manșon 
conic este cea mai răspîndită (fig. 16.27). Manșonul este o bucșă tronconică 
la exterior, formată din două jumătăți, care se strîng pe tijă prin conul discului, 
apăsat de forţa arcului. 


Dispozitivul de rotire a supapei. Un mijloc eficient de sporire a durabilităţii supapei îl 
constituie rotirea ei în timpul funcționării, deoarece pe această cale se uniformizează, temperatura 
talerului, se uniformizează uzura feței conice și a scaunului, se limitează deformările, se îmbu- 


U. w 


Fig. 16.26. Arcuri de supapă. Fig. 16.27. Discul (talerul) supapei 
fixat cu manşon conic. 
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Fig. 16.28. Dispozitiv de rotire a 
supapei. Secţiune prin dispozitiv cînd 
supapa este pe sediu (a); schema 
discului de reazem cu canale, bile şi 
arcuri (b); profilul înclinat al cana- 
lului (c ) ; influenţa turației motorului 
asupra vitezei de rotație a supapei (d). 
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nătăţește contactul supapei cu scaunul, se uniformizează ungerea, se reduc depunerile carbonoase 
pe tija supapei. Pentru rotirea, supapei discul 1 (fig. 16.28) este prevăzut cu mai multe canale 2 
în care se montează bilele 3 și arcurile 4. Canalul 2 are un profil plan înclinat. Arcul 5 al supapei 
se sprijină pe un disc 6. Între discurile 1 și 6 se introduce un disc inelar elastic, arcul — disc 7. 
Cînd cama, atacă supapa, forța, F, se transmite arcului-disc care obligă bilele 3 să se deplaseze 
în canale. Pe profilul înclinat I apare c forță de frecare, care produce în raport cu axa supapei 
un moment de rotire. Cînd supapa este eliberată de acțiunea camei, dispozitivul revine în starea 
inițială sub acțiunea arcurilor 7 şi 4. Frecvența de rotaţie crește cu frecvența, acționărilor, deci 
cu turația, motorului și cu elasticitatea arcului-disc. Prin rotire, durabilitatea, supapei crește 
de 2...3 ori, iar în unele cazuri pînă la de 10 ori. 5 


16.1.6. SOLUȚII CONSTRUCTIVE PENTRU MODIFI- 
CAREA FAZELOR DE DISTRIBUȚIE ŞI A ÎNĂL- 
ȚIMII DE RIDICARE A SUPAPEI 


S-a arătat (v. cap. 2) că în prezent există, un interes deosebit pentru realizarea unui motor 
cu faze de distribuție variabile cu sarcina și turația. 


Mecanismele propuse pentru comanda variabilă a supapelor se grupează în trei clase: 1) me- 
canisme cu acţionare hidraulică: 3) mecanisme cu acţionare electromagnetică; 3) mecanisme cu 
acţionare mecanică. La mecanismul cu acţionare hidraulică a supapei, folosit pe motorul de 
turație mică Nuovo Pignone, comanda mișcării supapei se efectuează prin o coloană de ulei 
(fig. 16.29). Tachetul atacă pistonul plonjor 1, care transmite mișcarea la pistonul plonjor 2 
prin coloana, de ulei din conducta 3, alimentată, prin orificiul 4.. Poziţia, pistonului plonjor 1 
este reglabilă, fiind determinată, de echilibrul dintre forța arcului și forța de presiune a uleiului. 
Dacă se reduce presiunea, uleiului pistonul 2 este atacat mai tîrziu, deci se micșorează durata 
de deschidere a supapei. Prin comanda hidraulică se micșorează totodată masele în mișcare (se 
elimină tijele împingătoare și culbutorii) se elimină jocul termic; sistemul funcționează, silențios 
și are o durabilitate mai mare. 
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Fig. 16.30. Mecanism cu came de profil variabil 

longitudinal. Tachet cu talpă articulată (a); 

culbutor cu talpă articulată (b). S, şi Sa—po- 
zițiile extreme. 


Fig. 16.29. Acţionarea hidraulică a 
supapei. 


Comanda mecanică a mișcării supapei se 
realizează cu o camă cu profil variabil în sensul 
axei arborelui de distribuție (fig. 16.30) care 
se deplasează axial, în funcție de sarcină şi tu- 
raţie,prin comandă hidraulică, , Discul plat 1 
este articulat pe tachetul 2 (a) sau culbutorul 


3 (b). Sistemul nu este complicat dar pretinde 
un număr mare de repere, ceea ce mărește 
costul fabricației și întreţinerii. Un alt tip de 
comandă mecanică este acela cunoscut sub 
numele de distribuție balistică, Sistemul de 
comandă este de tip clasic dar supapa este 
acționată prin intermediul a două arcuri 
așezate în serie (fig. 16.31 ); arcul 1 are o 
constantă elastică mică (0,7 daN/mm); 
arcul 2 are o constantă elastică mare 
(13 daN/mm). Cama este calculată astfel 
încît de la o anumită turație n, sub acțiunea 


forței de inerție supapa se „desprinde” și 


se deplasează liber (fig. 16.32). Dacă # Sha, Fig. 16.31. Sistemul de comandă balistică a 


legea de mișcare a supapei este decisă de supapei. 
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Fig. 16.32. Variația înălțimii de ridicare a supapei. 


camă, dacă n>n legea de „mișcare depinde de turație și tensiunea arcului 2. Turaţia de 
desprindere este controlată de arcul 1 și se alege egală cu jumătate din turația la 
puterea maximă; arcul 2 limitează înălțimea maximă de ridicare a supapei. Șocul la 
așezarea, supapei este limitat de amortizorul hidraulic 3 în două trepte, care funcționează cu 
ulei. Începutul ridicării supapei fiind fix, perioada de deschidere simultană se modifică, dacă se 
confecționează și supapa de evacuare de tip balistic (detaliul A, fig. 16.32). i 

Ambele procedee de comandă mecanică au un avantaj suplimentar: modifică înălțimea de 
ridicare a supapei ceea, ce este avantajos la turajii și sarcini mici, deoarece crește viteza de curgere 
a gazelor prin secțiunea oferită, care este acum micșorată, În același scop se folosește un dispo- 
zitiv cu punct de reazem al culbutorului reglabil pe cale hidraulică (fig. 16.33). 

Îm'țară au fost realizate două mecanisme planetare pentru variația continuă, în funcționare, 
a fazelor de distribuție, la motoarele turismului Dacia 1300 și turismului ARO — L 25 [4], [15], 


Fig. 16.33. Schema distribuției cu 
dispozitiv de reazem 7 comandat 
hidraulic, 
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16.1.7. CALCULUL MECANISMULUI 
DE DISTRIBUȚIE 


Dimensiunile supapei. Diametrul mare al talerului de supapă d; (fig. 16.34) 
se stabileşte în raport cu spațiul disponibil în cilindru (tab. 16.2). Diametrul 
mic d* se consideră egal cu diametrul d, al galeriei din chiulasă. Există două 
cerințe opuse: d, să fie cît mai mare, pentru ca pierderile gazodinamice să fie 
cît mai reduse; d, să fie cît mai mic, pentru a spori lungimea b a sediului, 
ceea ce reduce presiunea specifică p, și micșorează. uzarea, dar mărește rezis- 
tența termică de contact și frînează deplasarea fluxului de căldură, de la taler 
la sediu. Se admite condiția simplă p, = 4 Paz» Pmas fiind presiunea maximă 
a gazelor din cilindru, ca urmare: (m €2]4) Baa = (d? — 4*2)p,4, de unde 
d* = d, = 0,865 d, Diametrul galeriei se verifică la curgere din condiția. 
simplificată de continuitate: Vun(dz — 3?)/4 = WepnD?J4, unde W, este 
viteza medie de curgere a gazelor prin galerie. Se admite W pa=50. . . 100 m/s 
pentru fluidul proaspăt (galeria de admisiune); W ,„=120. ..220 m/s pentru 
gazele de evacuare (galeria de evacuare). Galeria se execută cu secțiune varia- 
bilă pentru a reduce pierderile gazodinamice (fig. 16.35). 

Înălțimea maximă de ridicare a supapei se alege astfel încît să fie satisfăcută 
condiția de secțiune litrică. Secțiunea de trecere oferită de supapă se calcu- 
lează pentru două poziții distincte ale supapei (fig. 16.36). Prima poziție 
este aceea în care normala coborîtă din punctele A și A’ (vîrful diametrului 
mic al talerului) cade pe sediul talerului. În acest caz, secțiunea oferită de 
supapă este un trunchi de con ABB'A' de arie Ar = m(BB'+A4') AB. 
Cu notaţiile din figură, h, fiind înălțimea momentană de ridicare, 


Tabela 16.2 
Dimensiunile supapei 
Dimensiunea caracteristică Relaţia 
| ES 
Diametrul mare al talerului d; 
— pentru SA (0, 44...0,55)D* 
| — pentru SE (0,40...0,45)D 
Diametrul mic al talerului dş* (0,95... 1,0)do i 
Lungimea, sediului b i (0, 10...0,12)de 
Raza de racordare a talerului r, (0,25...0,35)de A 
Diametrul tijei 3 
| — pentru SA (0, 18.. .0,24)do 
|  — pentru SE (0,22...0,29)4, | 
| Lungimea supapei / | (235. 35)40 e 
! Înălțimea cilindrică a talerului î, (0,025. ..0,045)d, | g 
| Înălțimea totală a talerului £ (0, 10...0,13)4, | 
Înălțimea maximă de ridicare hsmaz (0, 18...0,30)de 
Fig. 16.34.  Dimensiu- 


nile principale ale 


* D—alezajul supapei. 
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rezultă Ar=—x[(d*-+2h, cos y sin y) + 
+4, (h, cos%y)/2, sau, după simpli- 
ficări 


Ar = 7 h, cosy (dă + 0,5 h, sin 2 y) 
(16.1) 


Înălțimea, critică de ridicare a 
supapei, cînd perpendiculara din A 
cade în B este 


1003 100% 
A — 1492 
= 1123, Vi) = 


Fig. 16.35. Variația secțiunii canalelor din 
chiulasă. 


h >for 
ha = (da — [sin 2y. (16.2) 


Pentru h, < er şi y= 30° sau 
45°, relația (16.1) ia formele: 


Ais = 7 h, (0,866 d* +- 0,375 7); 
(16.3) 


Arase = 7 h (0,707 d* + 0,353 h). 


Fig. 16.36. Schemă pentru determinarea ariei 


orificiului oferit de supapă. (16.3) 
În a doua poziţie , h, > hẹ iar aria secţiunii oferite este 
ane d, — di 2 d, — di 
An = Tr z h z t | îi Zj. 16.4 
1 2 ( s 7 S v) | ( 7 ) (16.4) 
Aria secțiunii efective a canalului este 
A, = (da — ò?)/4, (16.5) 


relaţie care poate servi la determinarea înălțimii maxime de ridicare a supapei, 
impunîndu-se condiția: A, = (A;)mar Sau A. = (Armar Dacă se constru- 
iește curba A (æ), se calculează US-ul sau TS-ul supapei (v. rel. 2.45 și 2.46) şi 
se verifică secțiunea litrică a supapei. În acest scop se admite că viteza medie 
prin secțiunea, oferită de supapă este W,„— 100. ..200 m/s (pentru admisiune); 


W.=200. . .400 m/s (pentru evacuare). Ca urmare din relaţia. (2.53) se deduce 


US = 611073; nW, us (16.6) 
care se confruntă cu aria de sub curba A (æ). 

Legea de ridicare a tachetului. Înălțimea momentană de ridicare asupapei 
se obține dacă se cunoaște înălțimea de ridicare a tachetului și raportul de 
multiplicare al culbutorului, k, = his: 
| Înălțimea. de ridicare 4, depinde de profilul camei şi de forma tachetului. 
Se tratează în continuare numai cazul tachetului plan. Pentru cama armonică, 
relaţiile cinematice se arată în tabela 16.3 cu notațiile din figura 16.18 și tabela 
16.1. Cama armonică conduce la accelerații mari care variază în trepte. Pentru 
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Tabela 16.3 


Relaţii de calcul al cinematicii tachetului plan pentru ceama armonică 


Parametrul Relaţia 
Ridicarea tachetului pe arcul lateral huag = C(l — cos a*) (1) 
į Ridicarea, tachetului pe arcul de vîrf luBo = he — AIl — cos(a9 — «*)] (2) 
R : i * : A x 
Unghiul maxim al arcului lateral ap = arc sin sin æo (3) 
n— r 
| 
| Viteza tachetului pe arcul lateral vrag = 0*C sina* (4) 
i Viteza tachetului pe arcul de vîrf BC = o*a sin («o — &*) (5) 
Accelerația tachetului pe arcul lateral aan = &*?C cos a (6) 
| Acceleraţia tachetului pe arcul de vîrf | amg = — 0*24 cos(ag — «*) (7) 
e Mărimiłe cinematice ale supapei (indicile s)| As = At.ist; Us = Vtisti as = atist (8) 
| Raportul de multiplicare al culbutoru-| ist = ls/lt (9) 
lui (fig. 16.20) 
Viteza unghiulară a arborelui de distri- nn* nn 
buție o*t = — = -— 10 
i 30 60 (10) 
* Cu n* s-a notat turația arborelui de distribuție ; la motoarele în patru timpi n* = n/2, 
iar o* = 0/2. 


motoarele cu turații mari se apelează la un profil de camă care asigură o varia- 
ție lină a accelerației. Un asemenea profil, care se răspîndește astăzi este cu- 
noscut sub numele de profilul Kurz, alcătuit din patru părți (fig. 16.37). 
Ridicarea. pe prima parte este o cosinusoidă, iar in- 
tervalul O, reprezintă 1/4 de undă; ea asigură racor- + | 
darea în A dintre cercul primitiv (evazat cu jocul 

| termic) și profilul de ridicare efectivă. Ridicarea pe 

| a doua parte este o sinusoidă, iar intervalul b, repre- 
zintă 1/2 de undă; ea corespunde acceleraţiilor 
pozitive și precizează accelerația maximă. Ridicarea 

| pe a treia parte se face tot după o sinusoidă; peri- v 
í oada O, este 1/4 de undă și corespunde trecerii de la 

| acceleraţiile pozitive la cele negative. În fine, ridica- 

l rea pe ultima parte (0ş) se face după un polinom A SA 
i de gradul patru. 


În tabela 16.4 se prezintă relațiile care dau ridicarea, viteza 
și accelerația unui tachet plan care se deplasează după un profil 
Kurz. Relaţiile (1)... (4) definesc legea de ridicare pe cele patru 
intervale. Relaţiile (5), (5), (5%) definesc viteza absolută a ta- 
chetului v, viteza raportată 9 și viteza unghiulară œ* a arborelui 
de distribuție în funcție de turația arborelui de distribuție #* 


% [8 


Fig. 16.37. Cinematica 
unei came Kurz. 
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Tabela 16.4 


Relaţii pentru determinarea profilului simetrie al camei Kurz pentru tachetul plan 


r * 
— intervalul 0 < «3 < ®, 


Parametrul Relația 
(inaltimea de ridicare a tachetului i 
= T 
— intervalul 0 < ao < ®, h= rd: o ao ) a) 
o 
h=lptenat — ca sin — al 2 
— intervalul 0 < ai < ®, i = ®, 
hyg = ho + ab 2y 
T 
Fi G ha = hg Feat + Cog Sin z. ca (4) 
— intervalul 0 < 2 <%j Aa 
har he + Cab, + Cors + Con A (5) 


hs = has + C(O; — 03)? — Caas — a3)? + css (4) 


Viteza de ridicare 


g 4 
— intervalul. 0 < o <®, 


h * 
— intervalul 0 < &; se, 


— intervalul 0 < mă < 9, 


z. A 
— intervalul 0 < «3 < Ọ, 


v = dh/dr= (dh/da*)(da*/d7) = o*(dh/da*) (5) 
ù = vjo* = dh/da* (5 
0* = nn*/30 = rnj60 [rad/s] (5) 
Aag A AI 6 
= hp ——sin 

o ape © 
~ Tr Ta 

v = Cu — “eg; cos a (7) 
~ T 7 * 

Va = Cast Cog 207 cos EN aa (8) 
ús = — co (D, — a5)? + 2e, — a3) (9) 


Accelerația de ridicare 


— intervalul 0 so < ®, 


Sos 
— intervalul 0 su < pı 


: * 
— intervalul 0 < «2 <9, 


— intervalul 0 < că < d 


a = dvjdr = (dude?) (de ]ds) = o*?(dv/da*) (10) 


d = ajo*? = dvjda* = d2A]da+2 (10%) 
ra je ij E as 1 
a = —| cos — o 
do ay 20, * d) 
~ e EE A 
a= c | -—} sin — ag (12) 
1 1 

| 
d, (4) inu ca 13)| 
a = — Cap | — | sin—— a 
2 22 20, 20, 2 ) 
t = 12 cy (Da — a3)? — 2caa (14) 
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Tabela 16.4 (continuare) 


Parametrul Relaţia 
Condiţii la limită 
1) hop = ho + he Er H CDa + Cos + Cag — he = 0 (15) 
2) si = har ca04 e c03 cs = 0 (16) 
3) du = dr Capa Caite ala dor =0 a7) 
®, 
O ms E Lai | 
zi Vf C + Cre D Coy — Cog 30, (18) 
~ -s 3 
5) vai =v d Cor + 4 Ca b3 — 2Co; = 0 (19) 
DEt wy 2 
) aai= aay calz) + nD — 2ea = 0 (20) 
202 
Raza minimă a arcului de vîrf pentru ta-[romin = ro -H hp + he — 263z (21) 
chetul plan (ro din fig. 16.18) 
Raza maximă a arcului în punctul ®, u bi 
@imaz (®,/2), pentru tachetul plan pare ro omen > e i Tí | (22) 


sat turația arborelui cotit n (v. rel. 10.1); relațiile (6)...(9) precizează vitezele raportate pe 
cele patru intervale. Relaţiile (10), (10') definesc accelerația absolută a și accelerația 
raportată & iar relațiile (11)...(14) definesc acceleraţiile raportate pe cele patru intervale. 
Intervalele O... și unghiurile q* se măsoară în radiani, cînd nu sînt sub semnul funcției 
trigonometrice ; indicii 0, 1, 2, 3, definesc cele patru intervale. Coeficienţii c,, precizează func- 
țiile: primul indice se referă la intervalul de definiție; al doilea indice precizează, ordinea, coefi- 
cientului din expresia funcției care definește ridicarea, 4. Coelicienţii se determină impunîndu- 
se șase condiții la limită care asigură continuitatea, funcțiilor în care indicii į și f se referă la mo- 
mentul inițial, respectiv final al intervalului. Se obțin șase ecuaţii (15)... . (20) cu șapte necunos- 
cute (şase coeficienți cu. - Ca Și viteza raportată, Ùy z); Sistemul este definit pe baza unei relații 
suplimentare care rezultă din experiență. În plus, fazele D,. . .®, se definesc tot pe baza, datelor 
experimentale. Relaţiile (21) și (22) definesc raza, minimă de racordare și raza maximă. 

În tabela 16.5 se prezintă, relațiile și valorile cu care se construiește ridicarea tachetului plan 
după profilul Kurz simetric. Relaţiile (1)...(3) se obțin rezolvînd sistemul de ecuaţii amintit; 
relaţiile (4). ..(6) definesc un număr de constante ajutătoare, Dacă se alege constructiv z din 
relația (4), coeficienții c;, sînt definiți. Relaţiile (7)... (13) permit determinarea intervalelor O, 
O, 0. Relaţia (10) este evidentă, ag a fost definit inițial, pentru cama armonică (v. tab. 16.1). 
Relaţia (11) limitează accelerațiile maxime, relația (12) — viteza de șoc cînd cama atacă supapa; 
relaţia, (13) rezultă din condiții tehnologice. Se recomandă z = 5/8; rezultă relaţiile (13) şi 
(14) pentru constantele ajutătoare, cu care se calculează coeficienții c,;. Se determină viteza şi 
accelerațiile a, ax ȘI Corin» Telațiile (15), (16) și (17), necesare pentru calculul forțelor de inerție. Re- 
Jaţiile (18) ...(21) reprezintă expresiile aproximative (simplificate) pentru calculul valorilor 
extreme. Ele dau abateri mici, acceptabile, 

La motoarele de turism, cu turaţii peste 6000 rot/min se recomandă adoptarea unui profil 
Kurz asimetric, ceea, ce micșorează viteza de impact. Rezultă două condiții funcționale (tab. 16.6): 
înălțimea. totală de coborîre a tachetului să fie egală cu înălțimea de ridicare (rel. 1); accelerația 
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Tabela 16.5 Tabela 16.6 


Rolații pentru constantele care determină profilul simetric al camei Kurz Relaţii pentru determinarea protiiuiui asimetrie al cumel Kar 


Parametrul Relația 
Parametrul Relația 
j] E Condiţii funcționale (exponentul c sejp E aa aj ja 1 
Coeficienţii cij Divor + bahe | ~ Du i referă la profilul de coborîre ee o 
11 2b, + h0, i Cg = (Cn — wz) = a) ca = in (2) 
Ca = Coa hai; Coa = Casa m 2) ' A F ~ 
CS 2oy V x i Constantele ciz cil = [cs(kaB + 40n) + vorl/2 (3) 
Car = Caa T a aa Cu - of rea (0) : fa z i zi 
3 2 cia = (cit — vos)aDi/T (4) 
Constantele ajutătoare z= SII (4) c2 = Cob ; Câa = Cog (5) 
Gsf c 2. «0 a 
ca = Xe =, 6) 
PA? 5+2 a 4 +22 31 = CaP? ;, c38 = CosBi (6) 
ky =8z i ka= z Îsi; k; = 3 % (5) | 
$ T i : e 
o, ; Constante ajutătoare Siza: DiD; B= DD; y= volvos UA) 
b, = hat ha + kaa; by = kht t 1| 6 
1= kt ae 3Dai ba = hy + E (6) FĂ la Iese E (8 
Valori pentru calcul z = 0,6...0,75 (7 
9, | Înălțimea de coborire he = he — Csolha(1 — B?) + kaDa(1 — B) — 
— = 0, 1...0,2 (8) 
& 02 ep D— dr È Bi] +0,50- 1 
D, + D: = (1,5...30, 9) = (o i E a) 
D, + D, + Os = a$ (0) = (9) 
E __ Da + Va an Viteza maximă de coborîre Tmas = Umax — Cahal l — P) (10) 
Eata (1... 1;2)%, | peen a aT : 
EL Col a cafe (2) ccelerația maximă de coborîre cz, -7 5 SE SI A 1 
g ` y az maz 229 3 3 
m > 1,5...2,5 mm E (12*) 1 
2 U = 
Constantele ajutătoare pentru z = 5/8 |k; = s>) ; ka= 0,9375 a; k = 1,750 (13) 3 PE J= 2 T TVof Des Ti d1) 
T Cim icul Te è 20, è 
5 i azuri particulare 
ba mkt 2.54 cau 0,0625 22 (14) i o, 
T [ui , 1] è=y=1;ß#1 he = he — Coa(1 — B) Rali +B) + Bal z + Da 
Vitezele şi accelerațiile maxime şi minimely pary = Omas” = bela (15) (12) 
(relaţii exacte și aproximative) i x)? î } 
= e fe ~e 
E aaa (3) casa ug 2 3=p=1;y#1 [38 = no 2 0,50, — 87) (19) 
L i 
amin = Amin? = =? Cag *? (7) | tachetului pe vîrful camei să nu prezinte discontinuități (rel. 2). Coeficienţii c, pe profilul de 
~ he — Vor Pa mm 18 coborîre, relaţiile (3). . .(6) se definesc în raport cu modificarea, intervalelor O, ®,, 0. Întrucit 
Smar 9, + 2(0,7560-+ 0,5360) | rad (18) intervalul O, este mic nu se recomandă, schimbarea, lui; modificarea celorlalte intervale este de-! 
2 ! finită de coeficienţii 3, B, relația (7), care precizează și raportul y al vitezelor la sfîrşitul inter- ; 
Gaz he —Vor a AU Meu it esta . | =] valului Pg, adică, intensitatea șocului. Din relația (11) rezultă că în cazul particular è = y = 1, 
P, + 2(0,7560, + 0,5360) ®ı| rad? se obține o accelerație maximă mai mică pe profilul de coborire dacă B < 1; în cazul particular : 
2 (19) è =B = 1, dacă y < 1, rezultă că hg < hg ceea, ce permite reducerea zgomotului la turații mici. ' 
s L Uyar =: | (20) De aceea soluția se întilnește frecvent la motoarele mici de turism. 
amin = T3 z | - Š a E | 
Pi 0,5980, + 0,875 0, | rad? | Un alt profil de camă, pentru motoarele de turism în special, este cel cunos-! 
he + do7(0+7560e + 0,5360,) cal | cut sub numele de Profilul „camei, polidine. Profilul este reprezentat de 3 o 
a= o, F 20,7560, 4 0,5360) Zi | funcție polinomială (,,poli”) şi satisface mai multe cerințe dinamice („din'”),: 


| privind accelerațiile și vibrația. Relațiile (1)...(3) din tabela 16.7 definesc 
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Tabela 16.7 cinematica profilului de ri- 


dicare a supapei; relațiile 

(5)...(9) definesc coeficien- 

Parametrul Relaţia ţii polinomului. Relaţia (10) 

| precizează exponenţii poli- 

nomului, care sînt în pro- 

+2 jat \? gresie aritmetică de ratie a. 
+ ol ) + 


Relaţii pentru determinarea profilului camei polidin 


Înălțimea de ridicare a supapei ù 
hs = hsmaz |: + Ca (= Primul termen al polino- 
ao | mului este de gradul 2; rația 
ai at NT ar NS progresiei variază de la 4 la 
i +a) cal ral =) | (0 12 dar se recomandă a = 3, 
xo . astfel ca p= 10. Profilul 
polidin dă satisfacție numai 
Viteza de ridicare a supapei l pe un interval restrîns de 
o* a a* YP-1 ; turație. De aceea, s-a răs- 

[a -y + PC ( ) + 


S% 


as A À 
“Ù 


"pe TELU 


Us hsmaz -y = pîndit mai ales la motoarele 


29 zo «0 t mașinilor de curse. 
a* La a* Vl g i] Calculul arcului de su- 
+a (3) il (=) sc, (-2) ] papă. Se calculează forța 
so «o = de inerție pe care o dezvoltă 
B | mecanismul de acţionare. 


Accelerația fiind cunoscută. 

ieri R : PE se determină masele reduse 

ccelerația de ridicare a supape o* F [cui es : . 1 io- 
as = mată] 26 + pwi dica (2) din mecanismul de. act 

a T nare aplicînd principiul con- 

servării energiei cinetice şi 


+ ala — vaf) a (2) d anume energia cinetică a 
ao ao masei reduse m? la axa su- 
; a* \ 572 i PAPEETE ae deplasează cu Fig. 16.38. Scheme pentru determinarea forțelor din 
+ ss — DCs (=) ] TAS (3) viteza v, este egală cu ener- mecanismul de comandă a supapei. 
zo | gia cinetică a tuturor celor z 
mase în mișcare, din mecanismul de comandă: m002/2 = D m; 12/2. Cu 
notaţiile din figura (16.38, a şi b) rezultă masa redusă la axul supapei m? 
Constantele Ca, Cp... ue) relația (1) din tabela 16.8, care reprezintă suma dintre masa supapei ms, 1/3 
SIP ZET SOT (5) din masa arcului m,, masa ansamblului tachet-tijă, m, micșorată prin pătra- 
TEAT EER i tul raportului de multiplicare 43, momentul de inerție mecanic J al culbu- 
Er torului micșorat prin pătratul braţului }2. Relaţia (2) definește masa redusă 
Cp 7 (6) la axa tachetului. Relaţiile (3). .. (5) dau forțele de inerție reduse, calculate 
BEROEPE PEE) la turația motorului corespunzătoare turației de putere maximă “p. Motorul 
i trebuie să funcționeze la nmas > Hp, de aceea, forța F,, se determină cu relația. 
Ca = ETP RI (7) i (6) pe baza unui coeficient de acoperire c,, definit de (7) știind că accelerațiile 
uaau H= de aa) sînt proporționale cu pătratul turației. La proiectare, dacă nu se cunosc 
PiS masele m,, se alege inițial pe baza datelor statistice masa raportată pl, relația 
Cr 8) A (8), cu 30...60% mai mare, cînd arborele este așezat lateral. Ca exemple se 
(2) (e dez ase) indică în tabela 16.9 valorile maselor din mecanismul de distribuție pentru două 
—2 par motoare. 
Cs = E E (9) Forța maximă care încarcă arcul este dată de forța de inerție maximă; 
d : relaţia (1) din tabela 16.10, multiplicată cu un coeficient de acoperire cp, care 
definește rezerva de încărcare a arcului (fig. 16.38, c). Forța minimă care se 
Cocia pi qi : b=2+a;q=p+a;r=q+a;s=r+a (10) „aplică la montaj, relația (2) se verifică din condiția (3), astfel ca supapa de 
j Pentru at, v. relația (4) tab. 16.1. | evacuare să nu se deschidă în cursa de admisiune sub acțiunea diferenței de 


N N N i 


presiune aplicată talerului de supapă (diferența. dintre presiunea din conducta 
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Tabela 16.8 
Relaţii pentru calculul masei şi fortei de inerție reduse 
Parametrul Relaţia 
Masa redusă la axa, supapei o 1 mi 2 
ms = Ms + gN E Jeli (E9) 
tst 
Masa redusă la axa tachetului m = m -i (2) 


admisiune 


1 
m = [r Ha ma) ih + mu + Jeli e’) 
Forța de inerție redusă la axa supapei Fis = — Msas (3) 
Forța de inerție redusă la axa tachetu-l Fu = — ma (4) 
lui 
Forța de inerție pe vîrful camei armonice] F; sc = moro + he — 72) (5) 
Forța de inerție la turaţia maximă a mo- (Fis)nmaz = Cn(Fis)np (6): 
torului 
Coeficientul de acoperire a turației "mar 
En =- 0) 
np 
Masa raportată redusă la axa supapei del o 4msa 
uta = (8) 
Tdsa 


Valori pentru calcul : ua= 24...30 g/em?(gf/cm?) pentru arbore cu came lateral în bloc 
şi supape în chiulasă ; uda = 17,..24 gjem?(gf/cm2?) pentru arbore cu came și supape în chiu- 
lasă. Pentru supapa de evacuare rezultă : u% = uta - (dseldsa)®; Cp= 1,17... 1,32 pentru MAC; 


Cn = 1,21... 1,44 pentru MAS. 


Tabela 16.9 
Masele în mişeare, din mecanismul de distribuţie reduse la axul supapei 
Pi ` Motor A** Motor B** 
Denumirea organului 

g % g % 
Supapa 103 25,0 103 42,0 
Talerul supapei 17 4,1 17 „9 

Arcul interior* 21 — 21 — 

Arcul exterior* 57 — 57 — 
1/3 din masa, arcurilor 26 6,4 26 10,5 
Culbutorul (Jella) 90 21,6 106 40,6 

Tija împingătoare 106 25,7 — — 

Tachetul PE 172 = — 
Total 413 100,0 247 100,0 


* Se adună 1/3 din masa arcului (v, relația 1, tab. 16.8). 
** Motorul A-MAS de turism cu arbore de distribuție lateral și supape în chiulasă ; 
Motorul B-MAS de turism cu arbore de distribuţie în chiulasă, z 
Masele pieselor din mecanismul de distribuție al motorului turismului Dacia 1300 : 


Mace = 35,38; tijă = 32,2 g; Menlbutor = 528; taler are = 1858; msa = 5328; 


msg = 45,48; marc = 33,2 g. 
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Relaţii pentru calculul arcului de supapă 


Tabela 16.10 


Parametrul 


Relaţia 


Forţa maximă care încarcă, arcul 


Fa maz = Cp (Fisa 


Forţa minimă care încarcă arcul (forța 
inițială aplicată la montaj) 


Fa min = (1,5...2,7) Fa mas 


zd, 


Fa min > AP 


Săgeata maximă a arcului în  funcțio- 
nare 


Constanta elastică a arcului 


Săgeata arcului sub acțiunea forței ini- 
țiale 


Săgeata totală 


Jr maz = hs mas (4) 
Rare = Fa maz|ff mas (5) 
Jo = Fa minlharc (6) | 
fi = fo + Îi mas 7) 


fi = ff mas 


KAN 


Efortul unitar tangențial maxim 


8Fa maz dinf 
Tmaz = Ch Ranie aaa 
Tdsp 


<45...65 daN/mm? (8)} 


Efortul unitar tangențial minim 


8Fa min dinf 


Tmin = Co 3 (9) 
Tdsp 
Coeficientul de siguranță ta 
e EA (10) 
Pira +9 
E vT Yr Tm 
Numărul de spire active 4 
t dsp G 
Jy 4 22 = 5.. l2 ai) 
8Fa mux ding 
Numărul total de spire i = iae +2 (12) 
Lungimea minimă a arcului Imin = i dsp + (i — 1) 8s (13) 
Lungimea arcului montat lm = lmin + ff mar (14) 
Lungimea liberă a arcului lo = îm + fi (15) 
Forţa arcului redusă la axa tachetului Fat = Fa-ist (16) 
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Tabel 16.10 (continuare) 


Parametrul Relaţia 
Torța de presiune redusă, la axa tachetu- dă, 
lyi (Fpi)pse = — bose -ist (7) 
Forța totală redusă la. axa tachetului| F; = Fg + Fat (supapă de admisiune) (18) 


Fi= Fu + Fat+ (Fpt)psg (supapă de evacuare) (187) 


Efortul unitar de contact 2F E E l A 
7 =0,418 z - ) < Tae: - (19) 
(Ece+E:)b Ur r 
Pulsația şi frecvența proprie a arcului Ba osc 
09 -| [51]; no = 9,55 | - | (20) 
sa, ma min 
Constanta elastică și masa spirelor active Gai, a 
5: ; 
ha = li Tdinr z Piac (21) 
8Sding iac 
Frecvența proprie osc dep [em 
| 3 )- 2,17. 10—22 [m] (22) 
min, iac dins [em?] 


no > 12n* 


Valori pentru calcul: 

Cp = 1,1...1,2; Ap = 0,5...0,8 daN/em?(MAS); Ap = 0,2...0,3 daN/cm? (MAC); 
ka = 20...60 daNjcm; Famar> 100 daN; ra= 45...65 daN/mm?; G = 830 000 daN/cm2; 
p = 0,000785 kg/em?; 3; > 0,3mm; 7» =00 pentru tachet plan; Tae=50. .. 120 daN/mm?; 
a = 32...36 daN/mm?; cp[b = 1,246; 1,207; 1,17]8; 1,15]9; 1,1310 (citeşte cpy= 1,24 
corespunzător lui b = 6). 


de evacuare și presiunea. din cilindru, mai mare la MAS cînd se produce obtu- 
rarea în admisiune), sau supapa de admisiune să nu se deschidă în cursa de 
evacuare la motorul supraalimentat.| Condiţia (4) este evidentă și definește 
constanta elastică a arcului, relația (5). Rigiditatea: arcurilor pentru motoarele 
SAVIEM-D 796 și MAN-D2156 fabricate 
în ' România se arată în figura (16.39). 
Arcul se verifică la oboseală, relațiile 
(8)...(10). Se alege inițial diametrul 
spirei (4, = 3...5 mm) (arcul supapei 
de la motorul turismului Dacia 1300 are 
dap = 3,4 mm). Diametrul înfășurării 
(dins) se alege constructiv du = (0,75... 
..+1,0)de, de fiind diametrul canalului 
din chiulasă; cînd sînt două arcuri, 
pentru arcul interior dif=(0,5...0,75)d. 
Jocul diametral dintre arcuri este 
Fig. 16.39. Caracteristicile arcurilor de  Î---2 mm. Coeficientul c, ține seama 
supapă de la motoarele D 2156 şi D 797. de distribuția neuniformă a eforturi- 
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lor în planul transversal al înfășurării - n=3 200rot/min n=360drot/min 
și este o funcție de raportul b = 
= dinţ|dp. Celelalte caracteristici ale 
arcului, relațiile (6), (7), (11)... (15) 


sînt evidente, 3, fiind distanța minimă i P 
între spirele arcului strîns. Verificarea 

la efortul de contact dintre tachet și i 
camă se face însumînd forța. arcului Z/maoas 

redusă la axa tachetului, relația (16), ,  A}AKAARAMAMAAMAAA AAAAAAAAAAARAAMAA 
forța de presiune a gazelor pe care M n -Iroyin 


trebuie s-o învingă arcul în momentul 2 
deschiderii supapei de evacuare, rela- 
ţia (17) şi forța de inerție redusă la axa 
tachetului, relațiile (18) și (18'). Efor- 
tul unitar de contact este dat de 
relația lui Herz (19). La motoarele : 2 
rapide, se verifică arcul la frecvența 


iteza supapei[m/s] 
ES 


vit 
` 
3 
š 
Y 


100s 

e E) a 
| CUTII JEANA IE CREALAMALNA 
n=3600rotfmin 


de rezonanță. Se calculează pulsația fl  n-3æ0rot/min g7 

sau frecvența proprie, relația (20) pe $% 

baza relațiilor (21); pe baza datelor $ af 

experimentale se recomandă ca frec- sa c 
vența proprie ”o, relația (22) să fie de 12 $- 

ori mai mare decît turația arborelui de  &-% 100s 


Fi yaos 
distribuție. Dacă 7< 124* (w 120%) 72) AA eo 
trebuie sporit pp ceea ce se obține 
dacă se mărește ką, sau se micșorează Fig. 16.40. Înregistrarea experimentală a 
Ma. Mărirea lui ką înseamnă utilizarea, Ie8ii de mişcare tă Eee alu gt 
unui arc mai rigid, „mai tare” (F, = Eoi 
= —ką%), care produce forțe mari de 
apăsare pe camă și sporește uzarea ei. Reducerea masei m, este o soluție 
accesibilă în limitele unui anumit nivel de tehnică. Condițiile de mişcare normală 
şi de vibrație a supapei se pun în evidență experimental, înregistrînd pe un 
osciloscop deplasarea supapei #, viteza v, şi accelerația æ, (fig. 16.40). În acest 
scop se foloseşte un traductor inductiv format dintr-o bobină inclusă într-un 
circuit electric, în interiorul căreia se deplasează tija supapei. Înregistrarea 
curbei h,(a) este insuficientă pentru a evidenția desprinderea și vibrația supapei. 
Derivatele funcției %, viteza și accelerația sînt sensibile față de cele două 
fenomene. 


16.2. COLECTOARE DE GAZE 


Colectoarele de gaze se confecționează prin turnare din aluminiu (pentru 
fluidul proaspăt) sau fontă (pentru gazele de evacuare, care ating temperaturi 
de 600...900*C). Diametrul interior al conductei de evacuare este (0,25... 
„..0,33)D, D fiind alezajul. Soluția de colector depinde de modul de grupare 
a canalelor de admisiune (fig. 16.41, a) sau evacuare, de tipul carburatorului 
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SS 


Canale corespunzatoare! 
carburatoarelor 


Fig. 16.41. Colectoare de admisiune. ` 


etc. Pentru a îmbunătăți performanța de umplere se prevăd colectoare cu 
canale independente (b), alimentate de la un corp central, prevăzut cu două 
carburatoare. 


Conducta de admisiune de la motorul cu opt cilindri în V(SR-211) asigură alimentarea in- 
dependentă a, unui grup de patru cilindri (fig. 16.41 c şi d). Pentru încălzirea amestecului la 
MAS se prevede o cămașă cu apă caldă sau una de gaze fierbinți 1. În colector se prevede locașul 2 
„al termostatului și canalul de legătură 3 pentru colectarea, lichidului de răcire dintre două linii de 
cilindri. Colectorul de evacuare se confecționează cu canale independente (fig. 16. 42.) deoarece 
canalele comune produc o încălzire 
puternică a pereților chiulasei. 


Colectorul de admisiune se 
confecționează prin turnare 
din fontă cenușie Fc20 sau din 
aliaj de aluminiu ATSiSCu3 
(STAS 201-71), precum și prin 
sudare din ţevi și tablă. Colec- 
torul de evacuare se confecți- 
onează. din fontă cenușie Fc15, 
Fc25 (STAS 568-75), sau fontă 
Fig. 16.42. Colector de evacuare. aliată Fc28CrCu. 
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16.3 AMORTIZOARE DE ZGOMOT 4 


Zgomotele provocate de evacuarea gazelor 
și uneori de admisiunea fluidului proaspăt 
trebuie amortizate, deoarece au o acțiune dău- 
nătoare asupra organismului (v. par. 26.6). 

/gomotele care apar în timpul desfășurării 
proceselor de schimbare a gazelor sînt deter- 
minate de oscilaţiile de presiune din curentul de 


Presiunea acustică [tori] 


i Frecvența [zà 
gaze. Zgomotele provocate de evacuarea gazelor Tis. 16.43. Dependenţa presiunii 


(curba 7, fig. 16.43) sînt mai intense decât: aSHstice de frecvență, 


cele provocate de admisiunea fluidului proaspăt (curba 2) deoarece căderea 
de presiune între cilindru și mediu este mai mare, temperatura gazelor de ardere 
este mai ridicată iar viteza de curgere a curentului de gaze evacuate atinge 
nivele mai înalte ; la motorul în doi timpi (curba 3), zgomotul este mai mare. 

Mijloace de reducere a zgomotelor. Micșorarea intensității zgomotelor 
provocate de evacuarea gazelor de ardere și de admisiunea fluidului proaspăt se 
obține prin amortizarea oscilaţiilor de presiune din- coloana de. gaz. Acest 
deziderat se realizează pe mai multe căi, și anume: 1) prin introducerea unor 
rezistențe gazodinamice în calea curentului, în vederea destinderii succesive 
a gazelor; 2) prin reflectarea. energiei sonore în rezonatori; 3) prin absorbția 
energiei sonore în materiale poroase. Aparatele prin care se obține o reducere 
a intensității zgomotelor se numesc amortizoare de zgomote. Efectul amortizo- 
rului de zgomot asupra. nivelului de intensitate pentru o gamă de frecvenţe se 
arată în figura 16.44. 

Amortizorul de rezistenţă (fig. 16.46, a) se confecționează dintr-o carcasă cilindrică în inte- 
riorul căreia se fixează prin sudare mai multe discuri prevăzute cu orificii de secțiuni reduse, 
pentru laminarea curentului; ele sînt așezate astfel încît curentul de gaze să nu se deplaseze pe o 
traiectorie liniară. Laminarea curentului prin orificiile înguste nivelează diferențele de presiune, 
dar creează în schimb o rezistență gazodinamică, ridicată, care reduce sensibil performanțele 
motorului. 

Amortizorul de rezonanţă se bazează pe principiul reflectării repetate a 
undelor acustice între pereţii unei camere, ceea ce are ca efect disiparea ener- 
giei acustice sub formă de căldură, prin frecările interioare ale straturilor de gaz, 
precum și prin frecările mediului elastic cu pereții; ca urmare se atenuează 
amplitudinea oscilaţiilor. 


Cel mai simplu amortizor de rezonanță este rezonatorul Helmholtz care este alcătuit dintr-o 
cameră, de destindere, de volum V cu pereți rigizi (fig. 16.45, a) şi un tub de legătură. Vibrația 
aerului din tubul rezonatorului produce comprimări și rarefieri repetate ale aerului din cavitate. 
Frecvența, de rezonanță a rezonato- 
rului este precizată de relația: 


100-H—H | 7 
v | hO A ADP ăi 
a j As Su A ui 
oa a Mea eta 3 ohe H = 
2r | lV 34 
Ee 37 4 
2 S 
Ee N e ta E A 350 
2w y (ly + 0,627) F, y 
f ST aa 2 3 HSE 2 3 567090 
unde a este viteza sunetului, A,—aria Frecventa [Hz] 


sécțiunii transversale a tubului; 1, — 


Š 4 Fig. 16.44. Spectrul de frecvență la evacuarea gazelor 
lungimea efectivă a acestuia; L 


p din motorul IAMZ-236. 
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Fig. 16.45. Rezonatorul Helmholtz și coeficientul lui de absorbție (a,b); schema re- 
zonatorului aplicat la motoarele de autovehicule (b). 


lungimea geometrică şi raza tubului. La frecvența de rezonanță, rezonatorul disipează 
energia prin frecările interne ale mediului sau prin frecările cu pereții.  Absorbţia 
energiei este maximă la rezonanță, de aceea rezonatorul Helmholtz prezintă selectivitate, coefi- 
cientul de absorbție fiind maxim într-o anumită bandă de frecvență (b). Pentru a lărgi banda 
de frecvențe, amortizorul de zgomote se confecționează din mai mulți rezonatori sau se căptu- 
șeşte la interior cu un material poros, absorbant. 


Rezonatorul amortizorului de zgomot are o formă particulară (c): el este 
de forma unui tub 7 prin care trec gazele ardere înconjurat de o carcasă 2, care 
constituie camera rezonatorului. Tubul este în comunicaţie cu spațiul dintre 
carcasă și tub printr-un orificiu 3. Întrucît s-a eliminat tubul rezonatorului, 
frecvența de rezonanță se calculează cu o formulă corectată: 


v = 52400 A9%5/Vo5, (16.8) 


unde A este secțiunea orificiului și V-volumul camerei rezonatorului, 
exprimate în mm ?, respectiv mm?. 

Amortizoarele de rezonanţă ale motoarelor sînt de tipul filtrelor acustice. 
Acestea sînt de două feluri: filtru frece jos care permite trecerea sunetelor de 
frecvență joase și le atenuează pe cele de frecvenţă. înaltă, și filtrul frece sus 
care atenuează sunetele de frecvență joasă. 
Experienţa arată că sunetele înalte, cuprinse 
între 2 000 și 10 000 Hz sînt cele mai supă- 
rătoare, de aceea amortizoarele de zgomot 
trebuie să atenueze în general zgomotele 
înalte. Amortizoarele de zgomot sînt alcă- 
tuite dintr-un număr de filtre așezate în 
paralel (fig. 16.46, b) sau în serie (c). Filtrele 
în paralel sînt de tipul trece sus şi se utili- 
zează cînd amplitudinea vibrațiilor este 
redusă, Ca urmare ele au o eficienţă ridicată 
ly la mers în gol și sarcini și turații mici, cînd 

viteza curentului de gaze este mică iar 
amplitudinea oscilaţiilor de viteză este redusă 
în comparaţie cu viteza sunetului. Pentru 


/ Sarcini și turații mari se utilizează filtre în 
Ac la serie, de tipul trece jos, care ‘atenuează frec- 
F ig. 16.46. Amortizoare de zgomot cu venţele înalte, - 
rezistență sazodinamică (a) și cu Amortizoare de absorbție. Deplasarea 
rezonatori (b și c). undelor acustice printr-un tub se efectuează 
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cu disipare de energie datorită frecării 
gazului de pereţii tubului. Fenomenul 
se intensifică dacă pereţii interiori ai 
tubului se căptușesc: cu un material 
poros. În acest caz energia acustică 
este absorbită de tub fie prin frecare, 
fie prin celulele de aer din materialul 
poros și este transformată în căldură. 
Drept material absorbant se utilizează d i fi 
vata de sticlă, vata de aluminiu, 2 00 1000 2000 3000 
azbestul. Cu cît crește grosimea stra- Wolumul camerei [sa] 
tului de material absorbant cu atît b 

crește efectul de absorbție și frecvența Fig. 16.47. Amortizor de rezonanță pentru 
oscilaţiilor amortizate. admisiune și corelaţii constructive pentru 

Amortizoare de zgomot în admisiu- proiectare. 
ne. O caracteristică principală a amorti- . 
zorului trebuie să fie rezistența gazodinamică mică, pentru a influența 
într-o măsură redusă gradul de umplere. Se utilizează amortizoare de rezo- 
nanță sau combinate (amortizoare de rezonanţă și amortizoare de absorbţie). 
Adeseori amortizorul de zgomot se confecționează la un loc cu filtrul de aer 
(fig. 16.47, a). La partea superioară a carcasei 7 se găsește elementul de 
filtrare 2, prevăzut cu orificiile 3 prin care trece aerul; prin conducta centrală 
4 aerul se îndreaptă spre carburator. Conducta 4 este în comunicație prin 
orificiul 5 cu camera de rezonanţă 6, izolată de clementul de filtrare și de me- 
diul ambiant. Conducta centrală se dimensionează astfel încît viteza maximă 
a aerului să fie aproximativ 50 m/s. Volumul camerei de amortizare și secțiu- 
nea orificiului se determină pe baza relaţiei (16.8). Frecvența sunetului funda- 
mental se consideră egală cu frecvența curselor de admisiune. Pentru motoarele 
în patru timpi v = 1 :n/120, iar frecvența armonicilor superioare este k "1 :1/120, 
unde k = 1, 2, 3... Corelaţia dintre Ao și V se arată în (b). 

Cînd sînt necesare amortizoare de frecvenţă înaltă (motoare supraalimen- 
tate) este convenabil să se utilizeze amortizoare de absorbție care sînt eficiente 
și au o rezistență gazodinamică redusă. 

Amortizoare de zgomot la evacuarea gazelor. S-au răspîndit pe scară 
largă amortizoarele de rezonanță. deoarece ele reprezintă o soluţie de com- 
promis: au o rezistență mai mică decît cele cu orificii de laminare și nu utili- 
zează materiale izolante, supuse ușor degradării sub acțiunea gazelor de 
ardere, care conțin produse ale arderii incomplete, combustibil şi ulei. Se con- 
fecționează dintr-o foaie dublă de tablă de oțel cu un conţinut redus de carbon. 
Peretele dublu joacă în același timp rolul de amortizor pentru zgomotele care 
se transmit prin corpul amortizorului. Amortizoarele de rezonanță sînt de 
două feluri: cu sens unic și cu sensuri opuse. Amortizoarele se confecționează 
din mai multe camere, de dimensiuni diferite; camerele inițiale amortizează 
zgomotele de bază, zgomotele de joasă frecvenţă. Întrucît apar dificultăți la 
stabilirea lungimii și diametrului exterior al camerei, amortizorul se con- 
struiește de formă tronconică (fig. 16.48, a) amortizor cu sens unic; în acest 
fel se elimină dimensiunile diametrului exterior în trepte. Schema de principiu 
a unui amortizor cu sensuri opuse este arătată în (b). În (c) se arată amortizo- 
rul de zgomote cu trei camere de rezonanță, pentru un motor în patru timpi 
cu 4 cilindri. Orificiile din porțiunile inițială și finală a conductei interioare 


& 


N w F 


Suprafața orificiului [i am?) : 
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Fig. 16.48. Amortizoare de zgomot la evacuarea gazelor (a, b şi c); sistem 
combinat de amortizoare (d). 


servesc ca filtre acustice pentru vibraţiile de 2 000...8 000 Hz. Pentru un 
motor V6 de 2,6 1 al firmei Renault se folosesc trei amortizoare distincte de 
„rezonanţă (d), primul (7) eficient pentru frecvențele înalte, ultimul (3) pentru 
frecvențele joase. = E 

În unele cazuri se utilizează cu rezultate bune amortizoare cu material 
absorbant. În cazul amortizorului cu sens unic (fig. 16.49, a), materialul 
absorbant 7 se așază între conducta interioară 2, perforată, și conducta exte- 
rioară 3. La această soluție rezistența gazodinamică este minimă. Întrucît 
se obține o eficienţă ridicată numai pentru frecvențe înalte sistemul se asociază 
cu o cameră de rezonanță 4. Rezultate mai bune se obțin cu amortizorul cu 
sensuri opuse (b) deoarece curentul de gaz vine în contact cu o suprafață mai 
mare de material absorbant. În secțiune, amortizorul este circular sau ușor 
oval și este prevăzut cu camere de destindere la extremități pentru amorti- 
zarea zgomotelor de frecvență joasă. 


A-A 


„O 


Fig. 16.49. Amortizoare mixte, de rezonanță și absorbție pentru evacuarea gazelor. 
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17. 


ALIMENTAREA MOTOARELOR CU COMBUSTIBIL 
PRIN CARBURAŢIE 


instalația de alimentare cu combustibil a unui MAS cuprinde: rezervorul, 
de combustibil; pompa de alimentare care deplasează combustibilul de la 
rezervor la carburator; carburatorul care îndeplinește următoarele funcțiuni: 
1) dozează combustibilul şi aerul în raport cu sarcina și turația motorului; 
2) asigură. pulverizarea, vaporizarea, amestecarea parțială a combustibilului 
cu aerul; 3) asigură pornirea sigură a motorului la orice temperatură; 4) per- 
mite reglarea dozajului în concordanță cu modificarea stării tehnice a motorului 
și cu schimbarea anotimpului. Carburatorul se compune din o parte funda- 
mentală numită carburator elementar și un număr de dispozitive care comple- 
tează funcțiile carburatorului elementar. 


17.1. CARBURATORUL ELEMENTAR i 


Se numește carburator elementar (fig. 17.1) aparatul constituit din o 
cameră de nivel constant CNC, o cameră de amestec CA șiun tub de legătură 
numit tubul portjiclor TPJ. Tubul portjiclor conţine jiclorul de combustibil 
J, un dop filetat cu un orificiu central calibrat care dozează combustibilul. 

Camera de nivel constant constituie rezervorul de combustibil al carbu- 
ratorului. În timpul funcționării, nivelul combustibilului în cameră se menține 
constant, prin intermediul unui plutitor 
is P. Pe măsură ce combustibilul din cameră 
de alimentare 4 $ SE 
e este consurnat, plutitorul coboară iar supa- 
pa-ac SA deschide orificiul O, de alimen- 
TA tare cu combustibil care ajunge în CNC, 
H refulat de pompa de alimentare. Cînd nive- 
lul creşte, plutitorul se ridică iar supapa 
SA se așază pe sediu și întrerupe alimen- 
tarea. În acest fel, nivelul combustibi- 
lului în cameră se modifică în funcţionare, 


De la Filirul de oer 


Spre motor PRE : A x 
Fig. 17.1 Schema carburatorului ele- dar variația lui este neînsemnată; el 
mentar. trebuie să rămînă constant, întrucît de- 
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bitul de combustibil dozat de orificiul calibrat depinde de înălțimea H a 
coloanei de benzină din CNC. 


Plutitorul este un vas gol la interior, perfect etanș. Cufundat în combustibil este împins de 
jos în sus cu o forță egală cu grentatea volumului de lichid dislocuit , care servește la apăsarea 
Supapei SA pe sediu. Din condiția, de echilibru al plutitorului, precizat de ecuaţiile de forțe și 
momente rezultă că înălțimea H este o funcție de p, și pẹ presiunea combustibilului refulat de 
pompă, respectiv densitatea combustibilului. Variaţiile de presiune și densitate modifică nivelul 
H al combustibilului (fig. 17.2) ceea ce produce îmbogățirea, sau sărăcirea amestecului. Nivelul 
H se verifică, periodic şi se reglează manual prin înclinarea aripioarei a(v. fig. 17.1). Camera de 
nivel constant comunică prin orificiul O, cu mediul ambiant: în CNC domnește presiunea atmo- 
sferică. 


Diiuzorul. Spaţiul în care se produce amestecarea (parțială) combustibi- 
lului cu aerul se numește camera. de amestec, care cuprinde două organe prin- 
cipale: difuzorul D şi clapeta de amestec sau obturatorul Ob (v. fig.17. 1). 
Dituzorul are rolul de a pune în mișcare coloana de combustibil și declanșează 
pulverizarea combustibilului. El este un ajutaj convergent-divergent (fig. 
17.3) care transformă energia de presiune a curentului în energie cinetică. 
În secțiunea minimă a difuzorului (4—4) viteza aerului atinge valoarea maxi- 
mă (W, = Wa = 80...130 m/s), iar presiunea statică atinge valoarea minimă 
Pa. Diferența dintre presiunea mediului ambiant pọ și presiunea p se numește 
depresiunea din difuzor, se notează cu Ap, și ajunge la plină sarcină, pînă la 
1100... 1700 daN/m? sau mm H,O. 

Viteza de curgere prin difuzor se determină pe baza ecuaţiei lui Bernoulli. 
Se admit următoarele ipoteze: 1) aerul este incompresibil (la o presiune de 
1200 mm H,O ipoteza introduce o eroare de aproximativ 8%, care se corec- 
tează pe baza coeficientului de compresibilitate) ; 2) curgerea este continuă (în 
realitate este pulsatorie din cauza admisiunii periodice, dar, cu creșterea numă- 
rului de cilindri efectul pulsaţiilor este atenuat) ; 3) vitezele de curgere se distri- 
buie uniform pe secțiune, ipoteză justificată de regimul turbulent de curgere 
(numărul Re pentru aer este Re = Wada] Va, unde v, este viscozitatea cinemati- 
tică a aerului, iar 4— diametrul minim al difuzorului; se obţine: Re = 80(m/s) - 
-25-1073 (m)/0,15-10-4 (m2/s) = 133 000 > 10 000, limita inferioară a regi- 
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Densitatea combustibilului 

b 
Fig. 17.2. Influența unor factori asupra Fig. 17.3. Variația presiunii şi 


nivelului combustibilului din CNC. 


vitezei curentului de aer prin 
difuzor. 
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mului turbulent) ; 4) diferențele de nivel în lungul difuzorului sînt neglijabile. 
Se scrie ecuația lui Bernoulli în secțiunea o—o la intrarea în difuzor (=p; 
în realitate p < po cu 3...6%, din cauza filtrului de aer) și în secțiunea d—d: 


Po 1. wo Pai wa 203 
= < pt 17.1 
Po 2 mw 2 2 ge 
Se admite wọ % 0 și rezultă 
(3 IZA Fa DEN 
Wi = Fw = Aba; W= 9 je Apa (17.2) 


unde o, = 1/1 +g = 0,75...0,85 este coeficientul pierderilor de viteză ; 
în SI: po în kg/m?, Apa în N/m?, iar în ST: yọ în kefin, Npa în iara 
Pentru Apa = 1200 daN/m?, pọ = 1,3 kg/m?, pu = 0,85 rezultă w; = 
= 115 m/s. În figura 17.4 se arată căderea totală de presiune 7 în lungul 
difuzorului, care reprezintă suma dintre presiunea dinamică 2 (po%92/2) și 
presiunea corespunzătoare pierderilor 3 ((p903/2). În dreptul obturatorului 
complet deschis prin mărirea secțiunii rezultă căderea de presiune A po = 
= (0,45...0,5) Apa, care corespunde vitezei w,, din camera de amestec: 
Wea = (0,67. . .0,7) wa. Diametrul exterior al difuzorului este egal cu diametrul 
ii de pice Ma Papae lui, în mm, se indică de firma constructoare 
intea inițialelor care denumesc ti i 
e A a ie pul carburatorului (de ex. carburator 


Debitul de aer prin difuzor ñr, se determină pe baza {legii continuității: 


ing = sa Aaa * Po * 3 600 [kg/h], | (17.3) 


unde e, este coeficientul de contracție a curentului de [aer, iar + dhá 
— aria secțiunii minime a difuzorului. Substituind pe m, din relația (17.2) 


rezultă 
tii = pada 2 PoApa: 3 600 [kg/h], (17.4) 
Pi de E i mê, p d kg/m3, Apa în N/m2. În 
GE = uaa Vi groAba* 3 600 [kgf/h] (17.4) 


Produsul e: = ua se numește coefici- 
entul de debit al difuzorului. Dacă se ține 
seama de compresibilitatea aerului, rezultă 
debitul corectat 


ita = Quada |2 poĂPa - 3 600, [kg/h] (17.5) 


care se scrie sub forma m= Qpa, unde 
m? este debitul teoretic 


Fig. 17.4. Variația depresiunii în 
lungul camerei de amestec. 


ing — Aa VZ poApa: 3 600 [kg/h] (17.6) 
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Fig. 17.5. Influența depresiunii asupra coeficienţilor de debit şi 


compresibilitate (a); picrderea de putere la reducerea diametrului 
difuzorului. 


Se observă că (fig. 17.5, a), în regimurile de lucru (Apa = 200... 
...1 600 mmCA), coeficientul de debit se menține practic constant sau acuză o 
ușoară scădere cu depresiunea. Coeficientul e, scade cu depresiunea, deoarece 
masa specifică a aerului se micșorează și debitul scade. Din relațiile (2.9), 
(2.15) și (2.17), rezultă consumul orar de aer. Consumul de aer al unui cilindru 
Ca — umplerea cilindrilor are loc succesiv — este proporțional cu cilindreea 
Vs (în dm?), gradul de umplere ə, densitatea pọ şi invers proporțional cu 
timpul =. Se presupune că umplerea are loc numai pe cursa de admisiune, 
deci r= 180/6n (v. rel. 1.5). Atunci, Ca, =1073e0 Vs, *3 600/(180/6 n) sau 


Ca = 0,12 pV snm [kg/h] (17.7) 


Se egalează debitele de aer Ca = "ta se fine seama că Aa = nda4 și că 
Po = 1,293 (la 0°C și 760 mm Hg); rezultă 


d= 5,84 -7 ia (17.8) 
zooa VAa 


unde V, este în dm?, Ap, în N/m?, n în rot/min. Coeficientul z este egal cu 
numărul camerelor de amestec; dacă i > 4, se suprapune admisiunea din doi 
cilindri care funcţionează succesiv, ceea ce se corectează cu coeficientul c și 
anume: c=1 pentru i=1, 2, 3, 4; c=1,3 pentru 4=6. La motoarele cu opt 
cilindri c=1, deoarece astăzi, fiecare grup de patru cilindri se alimentează. 
independent cu una sau două camere de amestec. 


Exemplul numeric 17.1. Să se determine diametrul difuzorului unui motor cu Vs = 

= 0,325 dm? care funcționează la n = 5250 rot/min, astfel ca Wa = 90 mjs. Se cunoaște: 
Ne = 0,78; o, = 0,96; pg = 0,83; Qu = 077; c= i; rm. 
R. Din relația (17.2) rezultă Ap, = 1,293: 90?/0,772-2 = 8832 N/m?. Se aplică relația 
(17.8): da = 5,84 (0,325 - 0,78 - 5 250/0,96- 0,83. 8 832)5 = 24,62 mm. Motorul turismului 
Dacia 1300 are difuzorul în două variante: da = 24 mm; da = 25,5 mm, ceea ce corespunde 
la wg = 94 mjs, respectiv wg = 83 m/s, cu coeficienții aleși anterior. 


Diametrul d,a se determină în funcție de da; se admite d,a = 1,25. . . 1,3 da- 
S-au constituit relații semiempirice pentru calculul diametrului dea și anume 


da = aj Vs, unde Vy este în cm: n în mii rot/min; a= 0,7...0,75 
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Fig. 17.6. Acțiunea difuzorului multiplu. 


pentru i=2; a = 0,8...0,83 pentru 7 = 4; a=1 pentru i=6. Pentru difuzorul 
din exemplul numeric 17.1 rezultă d,a = 1,3 -24,57 = 32 mm, ceea ce cores- 
punde carburatorului Solex 32, montat inițial pe motorul turismului DACIA 
1300. Cu relația simplificată se obține d,a = 0,80 V325 -5,25 = 33 mm. 

Se îmbunătățește pulverizarea combustibilului dacă se măreşte viteza 
aerului prin difuzor, prin micșorarea diametrului da. Un difuzor cu o secțiune 
mică de trecere are ca dezavantaj reducerea gradului de umplere și ca urmare 
o reducere AP, de putere (fig. 17.5, b). În schimb, la turația de moment 
maxim se asigură o viteză de curgere ridicată ceea ce asigură un moment 
maxim cu 10...15% mai mare. Pentru a elimina dezavantajul unei viteze 
W mărite la turaţia np și pentru a conserva avantajul la turația ny în camera. 
de amestec se montează un difuzor multiplu, alcătuit din două sau trei difu- 
zoare concentrice, așezate în serie, unul în altul (fig. 17.6, a). 


În secțiunea minimă a difuzorului mic se obține o viteză de curgere și o depresiune sporite 
(b) cu 20%, respectiv 50%. Aproximativ 2/3...5/6 din debitul de aer trece prin secțiunea 
liberă dintre difuzoare, cu viteze mici, deci cu pierderi gazodinamice reduse. Efectul difuzorului 
multiplu se stabilește astfel. Viteza în secțiunea d—d prin difuzorul mare D(c) este Wg = 
= w y2 Aalto, iar prin difuzorul mic D’ este W4 = q!, y2 Apaleo adică diferă numai prin 
Yy, Din legea continuității rezultă pentru difuzorul mic W3: A! = Wy Alp, adică 


Wy = (4444) Pto V2 Apaleo (17.9) 


Întrucât Ag < Ag rezultă Wg > Wg ceea 
ce reprezintă acțiunea de accelerare a difuzo- 
mnlui mic. 

O altă cale de îmbunătățire a pulverizării 
Ja sarcini și turații mici o constituie carburatorul 
cn camere de amestec în trepte (v. pag. 662). 


Forma constructivă a difuzorului 
influențează pierderile de debit. Se 
obţine un difuzor cu ua mare, pe baza 
relaţiilor din figura 17.7. Faţă de solu- 

pa g ţiile mai vechi se admite un raport mai 
ga Bapak GREE mic dalda (în trecut, u= 1,66). 
Din cauza fenomenului de contracție, 


Fig.” 17.7. Dimensiunile difuzorului. 
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depresiunea minimă se realizează 
în secțiunea A4, deplasată față de 
secțiunea minimă Ag. Pentru a pre- 
lungi efectul creat de secțiunea 
minimă, la intersecția dintre cele 
două conuri se plasează un cilindru 
cu o lungime de 2...8 mm. 


După poziția difuzorului carburatoarele 
se clasifică în (fig. 17.8): 1) carburatoare ori- 
zontale (a), convenabile pentru motoarele în 
doi timpi; 2) carburatoare verticale, pentru 
motoarele în patru timpi. Acestea din urmă sînt de tipul cu curent ascendent sau normale (b); 
cu curent descendent sau inversate (c). Carburatoarele inversate sînt convenabile la camerele 
de ardere cu supape în chiulasă, deoarece asigură fluidului proaspăt o traiectorie simplă, fără 
schimbare de direcție. i 


Fig. 17.8. Poziția difuzorului în carburator. 


Obturatorul are curent forma unui disc sau clapete (fig. 17.9, a); se mai 
numește clapetă de amestec deoarece reglează cantitatea de amestec. În unele 
cazuri clapeta de amestec reprezintă o parte din dispozitivul de limitare a 
turației maxime și ia o formă specială (b). 


La carburatoarele orizontale, obturatorul are adeseori forma unui pistonaș care se deplasează 
în lungul axei sale, normal pe axa difuzorului și are o prelucrare specială interioară (c). Dacă axa 
de rotaţie a obturatorului este normală pe conducta comună 1 se produc perturbații în curgerea 
combustibilului care împiedică distribuţia, uniformă a amestecului (d); axa de rotație trebuie 
să fie paralelă cu conducta 1 sau cu axa arborelui cotit. 


Poziţia obturatorului influențează regimul de depresiuni din camera de 
amestec ceea ce este esenţial pentru realizarea dispozitivelor de reglaj al com- 
poziţiei. La sarcini reduse, obturatorul se închide; prin difuzor trece o canti- 
titate mică de aer, viteza scade iar depresiunea Ap, este redusă. În schimb, 


Fig. 17.9. Tipuri de obturator 
(a, b, c) şi influența a: 
acestuia asupra distr: 
combustibilului (d şi e). 
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depresiunea în spatele obturatorului Ap, (AP, = Po — Ps, unde p, este presiu- 
nea statică din spatele obturatorului) este mare. La deschiderea obturato- 
rului (crește unghiul ọọ), cele două depresiuni variază în sens invers (fig. 
17.10, a). Din relația (17.8) rezultă că Apa ~ nên? Întrucît n, scade cu n, 
pentru o poziție fixă a obturatorului se obțin dependenţele din (b). La închi- 
derea obturatorului 7 se micșorează, ceea ce reduce depresiunea în difuzor. 
Variația simultană a depresiunilor Ap, Apa cu sarcina și turaţia se arată în (c). 

Jiclorul şi pulverizatorul. Jiclorul se montează în tubul portjiclor; adese- 
ori se montează într-un tub independent numit pulverizator (fig. 17.11), care 
la rîndul lui se montează în tubul portjiclor. Marginea superioară a pulveri- 
zatorului se plasează teoretic în secțiunea minimă a pulverizatorului; în reali- 
tate, din cauza fenomenului de contracție se plasează în secțiunea A4} (v. fig. 
17.7), acolo unde viteza și depresiunea sînt maxime. În baza principiului 
vaselor comunicante, pulverizatorul este plin cu combustibil pînă la nivelul 
H din CNC (v. fig. 17.1); marginea superioară a pulverizatorului este cu 
înălțimea h = 4...8 mm, deasupra nivelului H pentru a preveni curgerea 
combustibilului la oprirea motorului. Înălțimea / se numește spațiu de gardă. 
Jiclorul se fixează la partea inferioară a pulverizatorului și se numește jiclor 
înecat. 

Jiclorul lucrează sub acțiunea depresiunii Apg, în CNC domnește presiu- 
nea po iar în TPJ presiunea p(y. fig. 17.1). În timpul funcționării, filtrul 
de aer, montat înaintea difuzorului se înfundă, creează rezistențe suplimen- 
tare care reduc presiunea p4; atunci, depresiunea Ap, crește și jiclorul livrează, 
o cantitate suplimentară de combustibil, amestecul se îmbogățește, iar randa- 
mentul scade, Pentru a preveni modificarea necontrolată a dozajului, CNC-ul 
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Fig. 17.11. Forme constructive de jicloare. 


se pune în comunicație cu spațiul din spatele filtrului, astfel că depresiunea 
asupra jiclorului este independentă de calitatea filtrului. Carburatoarele la 
care CNC-ul este în legătură cu spațiul dintre difuzor și filtru se numesc car- 
buratoare cu cameră de nivel constant echilibrată. Avantajele și dezavantajele 
acestui tip de CNC se analizează mai tîrziu (v. cap. 26). 


Ansamblul CNC — pulverizator se montează paralel cu direcția de înaintare a vehiculului 
(fig. 17.12) cu CNC-ul în față! (a). La accelerare, din cauza inerției, combustibilul exercită o 
presiune suplimentară asupra, jiclorului, îmbogățește pentru scurt timp amestecul și mărește 
capacitatea de înaintare a autovehiculului; soluția opusă (b) sărăcește amestecul. Un avantaj 
asemănător se obține la deplasarea în rampă (c), soluția opusă fiind dezavantajoasă (4). Cu 
CNC-ul în fața se obține sărăcirea amestecului la coborîrea în pantă, sau la decelerare. 


Sub acțiunea diferenței de presiune po—pa = Apa, coloana de combusti- 
bil se pune în mișcare. Viteza combustibilului prin jiclor se determină cu ecua- 
ţia lui Bernoulli, scrisă în secțiunea 0—0 și j—j (fig. 17.13): 


2 2 
Pai pa at e a a +0 (17.10) 

Pe 2 Pe 2 
unde coeficientul c ține seama de distribuția neuniformă a vitezei pe secțiune 
(curgere laminară) și de pierderile prin frecare; e, este densitatea combusti- 
bilului, Ho şi H; — înălțimile față de un nivel de referință. Deoarece secțiunea 
jiclorului e mică față de secțiunea CNC-ului, se consideră wọ < w; sau w = 0. 
Viteza prin jiclor este 


w = » |2 Peh + 2g(Ho — H;)> (17.11) 


_ unde ẹ; = 1 IV IF € este coeficientul pierderilor de viteză. 
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Fig. 17.12. Dependența nivelului Fig. 17.13. Schema carburatorului elementar 
combustibilului din CNC de poziţia pentru aplicarea legii lui Bernoulli. 
CNC-ului şi condiţiile de înaintare 

a autovehiculului. 


Diferența de presiune 5,—4 trebuie să fie suficient de mare pentru a 
ridica coloana. de combustibil de la înălțimea H, la Ho--h; în plus ea trebuie 
să învingă tensiunea superficială care se opune curgerii benzinei, tensiune 
care corespunde convențional presiunii exercitate de o coloană de benzină 
de înălțime h, La limită, se obține 


bi — ba = (Ho + h — H; + Tns) Po'8; 


se adună și se scade pọ în membrul stîng şi se obține depresiunea pọ—py care 
se substituie în relaţia (17.11). 


W, = g |/2 Apa 2gAh, (17.12) 
Pe 
unde Ah = h + h, Termenul 2g Ah & 2 Apa]pe (2 Ah-g = 2. 18. 1073.9,81= 
= 0,32 m?/s? față de 2- 10000/750 = 37 m?/s?); dacă se neglijează 2g A% şi 
se face raportul dintre vitezele teoretice ale aerului W, și combustibilului W;, 
se obține 


WWW, = Veede; = V750/1,29 = 24. 


Faptul că viteza de curgere a aerului este de 20...80 ori mai mare decît 
viteza combustibilului (W, = 3...5 m/s) constituie cauza principală a 
pulverizării combustibilului. Debitul de combustibil se determină pe baza 
ecuației continuității 


in, = sA W gpa * 3600 [kg/h]; (17.13) 
sau, substituind pe W, din (17.12) rezultă: 
tite = usa |È pe (Aba — Ahp.g) * 3 606,  ikg/h] (17.14) 
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unde y; = s;ọ; este coeficientul de debit al jiclorului, iar A; = d7/4 este 
secțiunea orificiului de dozare al jiclorului. Din relaţia (17.14) se deduce că 
benzina curge numai dacă Ap, > Ahpag. În calcule se consideră Ahp;g = 0 
iar debitul de combustibil este 


Te = pyA s |2 pda: 8 600 [kg/h) . e (aa) 


Întrucît jiclorul se confecționează din metal moale, bare de alamă marea -CuZn 40(STAS 
95—75), curățirea lui (în exploatare jiclorul se înfundă cu impurități mecanice și gume) trebuie 
să se facă numai prin suflare; utilizarea unor corpuri tari măreşte secțiunea. Debitul unui jiclor 
este extrem de sensibil la variația diametrului. La mărirea diametrului unui jiclor cu 0,07 mm, 
de la 0,90 la 0,97 mm debitul a crescut cu 20%. Orificiul jiclorului este calibrat. Un jiclor este 
marcat prin o cifră care indică diametrul orificiului de dozare în sutimi de milimetru. (Jiclorul 
principal de la carburatorul turismului Dacia 1300 este marcat cu cifra 145, deci are diametrul 
de 145 sutimi de mm sau d; = 1,45 mm). Debitul jiclorului se determină cu instalații speciale 
de măsurare. Schema unei instalații de verificare (fig. 17.14) 
se compune din vasul 1, tubul de control 2, tubul de 
curgere 3 care conține un jiclor de referință 4 al cărui 
debit este cunoscut. Jiclorul 5, care se verifică, se fixează 
la capătul tubului. Dacă nivelul combustibilului este con- 
stant în tubul 2, jiclorul 5 are același debit cu jiclorul de 
referință. 


Coeficientul y; variază cu depresiunea și Kil 
anume în domeniul depresiunilor uzuale acuză < % 
o ușoară creștere (fig. 17.15, a); coeficientul p; * 
variază cu natura combustibilului și tempe- Fig. 17.14. Schema instalaţiei 
ratura acestuia (b), din cauza modificării visco- pentru încercarea jiclorului. 


zității temperaturii. Dacă diferențele sînt im- 
i 2 
Sanie, 


portante apare o modificare sensibilă a dozajului. xj 
$ 2 
5 


Fiind cunoscut consumul de combustibil C, 
și numărul de cilindri ș rezultă consumul unui ” 

700 200 300 400 500 
4 A [mm cA] 


cilindru C,ji, care presupune că curgerea are 06 
loc în medie pe tot ciclul. Întrucît curgerea gy 
are loc în cursa de admisiune (la motorul în : 
patru timpi 1/4 din durata ciclului), debitul 482 

trebuie să fie de patru ori mai mare. Se ega- 
lează debitele 4C,/i = 7, (din 17.14) și rezultă 


= s| CE (IS) A 
us Aba — Apt 


unde s-a considerat p, = 750 kg/m’. Se poate Ger 
lua Ah = 6 + 12 mm deci Ahprg = 18-1073. 

-750-9,81 = 132 N/m?. O formulă orientativă 082 
este d; = 0,05 da. 


— Benzină col. L-o 
—-:— Benzină col, l-a 


2030 +0 tel] 
Exemplul numeric 17.2. Să se determine d; pentru b 


motorul din exemplul numeric 17.1. Se cunoaşte C, = 
= 6P, = 0,235- 54 = 12,7 kgjh; i = 4. Se alege p; = 
= 0,75 (din fig. 17.15, a). 


Fig. 17.15. Influența unor factori 
asupra coeficientului de dozai și 
de debit al jiclorului. 
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R. Se aplică relația (17.15): 
d;=6 ((12,7/4)/0,75 [8832 — 132)05= 
= 128 mm = 128 sutimi de mm. 
Dacă se aplică relația orientativă: 
d; = 0,05-24 = 1,2 mm sau d;= 
= 0,05. 25,5 = 1,275 mm. 


Relaţia (17.15) trebuie co- 
rectată cînd se folosește un 
dispozitiv de frînare pneuma- 
tică pentru corecția dozajului 
(v. par. 17.3.1. relația 17.29 și 
exemplul numeric 17.3). 


Încălzirea fluidului proas- 
păt. Pentru a intensifica va- 
porizarea, fluidul proaspăt se încălzeşte la ieşirea din carburator, fie cu apa 
fierbinte din sistemul de răcire, fie cu gazele de evacuare. Încălzirea cu gazele 
de evacuare este larg răspîndită. Se încălzeşte o suprafață redusă din colec- 
torul de admisiune, „pată caldă”, pe care cad picăturile de combustibil 
formate în camera de amestec a carburatorului. 


Fig. 17.16. Dispozitiv cu comandă automată pentru 
reglarea gradului de încălzire a galeriei de admisiune. 


Suprafața 1 din colectorul de admisiune se încălzeşte cu gazele calde din colectorul de 
evacuare 3 (fig. 17.16). Prin clapeta 2 se variază cantitatea de gaze care vin în contact cu 
suprafața de încălzire. Clapeta 2 poate fi comandată termic, în raport cu sarcina și tura- 
ţia motorului (temperatura, gazelor de evacuare). În acest scop, pe clapeta 2 se fixează masa 
4 care menține clapeta, în poziția I. Termoregulatorul 5 este alcătuit dintr-un arc spiral bime- 
talic. Prin încălzire arcul se desfășoară și rotește clapeta în poziția II. 


„Pata caldă” de sub carburator încălzește benzina, ceea ce produce un pericol de incen- 
diu sau de întrerupere a, alimentării cu combustibil din cauza dopului de vapori. Temperatura 
benzinei pînă la care nu se formează dopuri de vapori este dată de relația 'empirică 


tC] = 126 — 771g 14,3 PV, 


unde PV este presiunea de vapori standard, în daN/cm?. Dacă PV = 500 mm Hg, adică 
0,67 daN/em? atunci i = 50°C. La fixarea carburatorului se folosește adeseori o flanșă din 
material plastic izolant. 


17.2. COMPORTAREA CARBURATORULUI ELEMENTAR 
FAȚĂ DE CERINȚELE FORMĂRII AMESTECULUI 


Motorul de autovehicule funcționează în următoarele regimuri caracte- 
ristice (fig. 17.17, a): 1) regimul de pornire; 2) regimurile de mers în gol și 
sarcini mici; 3) regimurile sarcinilor mijlocii sau regimurile principale; 4) regi- 
murile sarcinilor mari sau regimurile de putere; 5) regimurile tranzitorii 
(încălzirea, repriza, accelerarea, decelerarea, mersul în gol forțat). Fiecare dintre 
regimurile menţionate prezintă alte cerințe pentru compoziția amestecului. 
În regimurile sarcinilor mijlocii și mari coeficientul de dozaj variază simultan 
cu sarcina și turația. Debitul de aer prin carburator variază cu depresiunea. 
Apa, care la rîndul ei este o funcție de sarcină și turație. Apare rațional să se 
exprime coeficientul de dozaj în funcție de un singur parametru, depre- 
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fg Regimurile sarcinilor 
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Fig. 17.17. Regimurile caracteristice ale motorului şi coeficientul optim 
de dozaj. 


Siunea Apa. Experienţa arată că această simplificare este, în general, posibilă, 
deoarece Ap, ~ nen? (v. pag. 640). 

Se numește caracteristică optimă de reglare a motorului variaţia coeficien- 
tului de dozaj A, cu depresiunea Apa, potrivit cu cerințele motorului (fig. 
17.17, b v. şi fig. 5.44). Depresiunile înregistrate pe abscisă corespund apro- 
ximativ regimurilor de funcționare caracteristice din (a). Variația lui Ap, este 
similară cu dependența lui à de sarcină și turație (v. fig. 9.15,18) şi are aceeași 
explicație. Ramura B— A precizează trecerea la regimul de putere, punctul B 
corespunde vârfului de putere; ramura B—C reprezintă regimurile economice 
la sarcinile mijlocii. Domeniul sarcinilor mijlocii este limitat prin depresiunea 
Apa, la marginea inferioară a domeniului și depresiunea. Apa, la marginea 
superioară a domeniului. Pe baza relației (2.3) care stabilește legătura dintre 
consumul de aer și consumul de combustibil rezultă coeficientul de dozaj: 


Ma 


A Ca sau A - 


LataCe I mine 


(17.16) 


Se substituie 7%, şi ñ, din relaţiile (17.5) respectiv (17.14), se grupează 
convenabil termenii și se obține coeficientul de dozaj al carburatorului 
elementar àg: 


1 Po =] | Ba Apa | 
va Ae e Ba a (17.17) 
: Lin Pe A; ? a Aba — Ah Peg 


Prima paranteză cuprinde termenii invariabili cu depresiunea, a doua, 
pe cei variabili. Urmărind variaţia termenilor din a doua paranteză se observă: 
1) ọ, scade odată cu creșterea depresiunii (fig. 17.5, a); 2) raportul ua/u; 
scade odată cu creșterea depresiunii (fig. 17.18, a); 3) raportul de sub radical 
scade odată cu creșterea depresiunii, de la co, pentru Ap, = Ahpeg, pînă 
la valoarea unitară, pentru Apg = co. Se poate conchide că coeficientul de 
dozaj al carburatorului elementar scade odată cu mărirea depresiunii în difuzor. 
Se numește caracteristică de reglare a carbuvalorului elementar dependența 
Mu(APa). Dacă se trasează în aceeași diagramă (fig. 17.18, b) cele două carac- 
teristici, Aa Și dop, se constată că în domeniul depresiunilor corespunzătoare 
sarcinilor mici și mijlocii, cele două curbe variază în sens opus și se conchide că 
cerinţele funcționale ale motorului nu pot fi satisfăcute de către carburatorul 
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Fig. 17.18. Corelarea coeficienţilor de debit și a caracteristicilor de dozaj. 


elementar.  Dimensionînd convenabil carburatorul elementar (raportul 
Aa] A; din 17.17) se poate realiza intersecţia dintre A Și dop, numai pentru un 
regim de funcționare a motorului. Corectarea caracteristicii carburatorului 
elementar pentru fiecare din cele cinci regimuri de funcționare se realizează 
cu un număr de dispozitive de corecție, care asigură dozarea combustibilului 
și formarea amestecului în concordanță cu cerințele de exploatare a motorului. 


17.3. DISPOZITIVELE CARBURATORULUI ELEMENTAR 


17.3.1. DISPOZITIVE PENTRU REGIMURILE 
SARCINILOR MIJLOCII 


Cele mai frecvente regimuri de funcționare a unui motor cu aprindere 
prin scânteie pentru autovehicul sînt regimurile sarcinilor mijlocii, în care 
sarcina variază între 20 şi 85% ; de aceea aceste regimuri se mai' numesc și 
regimuri principale de funcționare. 

Nepotrivirea dintre caracteristica de reglare a carburatorului elementar 
și caracteristica optimă de reglare este determinată, în. principal, de alura 
diferită a curbelor de consum de aer și combustibil. Variația debitului de aer 
sau combustibil cu depresiunea din difuzor se numește carateristica de debit 
a carburatorulwi. Dacă se reprezintă grafic caracteristicile de debit* ale car- 
buratorului elementar (fig. 17.19) se remarcă o creștere mai rapidă a debitului 
de combustibil decît a debitului de aer, în domeniul sarcinilor mijlocii, ceea ce 
apare evident din analiza relaţiilor (17.16) sau (17.17). Pentru corectarea carac- 
teristicii de reglare a carburatorului elementar în regimurile sarcinilor mijlocii 
apar principial trei căi posibile: 1) modificarea curbei 74, (Apa); 2) modificarea 
curbei fn, (Apa); 3) modificarea simultană și a numărătorului și a numito- 
rului din relația (17.16). Ţinînd seama de factorii principali care intervin în 
relațiile de debit (17.5) şi (17.14), posibilităţile de modificare a caracteristicilor 
de debit sînt rezumate în figura 17.20. 

Procedeul de modificare a caracteristicii 7%, prin Ap, este foarte răspîndit. 
Depresiunea Aș, reprezintă diferența, dintre presiunile fam Pia exercitate 


* Pentru: a compara cu ușurință caracteristicile de debit în funcţie de depre- 
siunea Apa, în diagramă se reprezintă produsul 7eLmin, adică numitorul raportului 
care definește coeficientul de dozaj al aerului, relaţia (17.16). Astfel intersecţia or- 
donatelor precizează direct cazul A = 1. 3 i 
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prin A P; 
Mg 

prin Aj 

prin Apg 
to < 

prin Ag 
Fig. 17.20. Principii de modificare 

a caracteristicilor de debit. 


Modificarea coracte-| 
risticilor de debit 


Fig.: 17.19. Caracteristicile de de- 
bit ale carburatorului elementar. 


pe cele două fețe ale jiclorului: fața din amonte (dinspre CNC); față din aval 
(dinspre difuzor). Modificarea presiunii din amonte Pjam se combină cu o altă 
soluție (v. pag. 656). Modificarea presiunii din aval fjw este un procedeu 
foarte răspîndit și se realizează în două feluri: 1) se dimensionează secțiunile 
jiclorului de combustibil și difuzorului (rel. (17.17) astfel încît la marginea 
superioară a domeniului sarcinilor mijlocii (limitată de Afas) să se realizeze 
a = 1* (fig. 17.21, a). În acest caz, la reducerea depresiunii în difuzor, de- 
oarece 1, scade mai repede decât 7, curba mteLmin care reprezintă caracte- - 
ristica necorectată 7, se situează sub curba ta, ceea ce înseamnă că A crește. 
Dar à trebuie să scadă, deci curba ft,Lmin trebuie să se situeze deasupra curbei 
Ma caracteristica corectată 2. În acest scop, la reducerea depresiunii, trebuie 
furnizat un debit suplimentar de combustibil, care să completeze în fiecare 
moment debitul furnizat de jiclorul carburatorului elementar. Întrucît 
caracteristica. corectată se obține prin compensarea debitului de combustibil, 
procedeul de corectare a primit denumirea de compensare, iar dispozitivul 
adecvat — dispozitiv de compensare; E AS > 

2) se dimensionează secțiunile jiclorului de combustibil și difuzorului astfel 
încît la marginea inferioară a domeniului sarcinilor mijlocii (limitat de Afa) 
coeficientul de dozaj să fie egal cu unitatea**, adică 7 = fel mm La creșterea 
depresiunii, amestecul se îmbogățește deoarece caracteristica necorectată de 
dozaj 7 a carburatorului elementar creşte mai repede decît caracteristica debi- 


Á% Caracteristica 
Caracteristica hecorectati(1) 


corectată (2) 


ED 


e înc Ls 

A, T ar” mun 

meg Lyin i AA ’ ne 
y | ; 
i ti Caracteristica 

l Caracteristica AO 

gaz ecoreclată (1) corectată 

loji > Ahs bpd Spi; ; bogs dry 


Fig. 17.21. Posibilităţi de corectare a caracteristicii de debit în regimurile 
sarcinilor mijlocii. 


* În realitate A = àes ~ 1,08...1,15 (v. fig. 17.23) 
** În realitate A œ 0,95...0,98 (v. fig. 17.23) 
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tului de aer (b). Pentru a ajunge însă pe 
caracteristica optimă de reglare, coefi- 
cientul de dozaj trebuie să crească cu de- 
presiunea, adică debitul de combustibil 
trebuie să crească mai încet decît de- 
bitul de aer. Prin urmare, în domeniul 
sarcinilor mijlocii curba 7, + Lmin (carac- 
teristica corectată — curba 2) trebuie să 
se situeze sub curba 7. Aceasta s-ar 
putea obține dacă creșterea debitului de 
combustibil ar fi frînată. Frînarea de- 
bitului de combustibil se poate realiza 
prin modificarea depresiunii care acţi- 
onează asupra jiclorului carburatorului 
elementar; acest procedeu a primit denumirea de frînare pneumatică, iar 
dispozitivul corespunzător — dispozitiv de frânare pneumahică. 

Dispozitivul de compensare este reprezentat schematic în figura 17.22. 
Dispozitivul este format din tubul 7 alimentat direct de CNC. Dozarea com- 
bustibilului este făcută de jiclorul compensator J,. Tubul pulverizator com- 
pensator comunică direct cu atmosfera prin tubul 2, numit tub de aer (TA), 
așezat după jiclorul compensator, în imediata vecinătate a lui. În regimul 
sarcinilor mijlocii, tubul pulverizator compensator lucrează în paralel cu tubul 
3 al carburatorului elementar, compensînd debitul insuficient de combustibil 
furnizat de jiclorul J, al carburatorului elementar. 


Fig. 17.22. Schema dispozitivului de 
compensare. 


Prin tubul TA pătrunde aer din -mediul ambiant. Din cauza diametrului relativ mare, 
în tubul de aer domnește presiunea atmosferică, care se transmite și asupra, secțiunii de ieșire 
a jiclorului compensator. Ca urmare, debitul de combustibil al jiclorului compensator nu mai 
este controlat de depresiunea din difuzor, ci este determinat de nivelul H al combustibilului 
din camera, de nivel constant. În adevăr, dacă se scrie ecuaţia lui Bernoulli pentru două linii 
de curent se obține 


w? =n 
Z =—Ż +Z, sau W; = V258, (17.18) 
2g 
iar debitul jiclorului compensator va fi: 
Mjo = ied JoPo (2H. (17.19) 


Cum nivelul H este invariabil, debitul de combustibil furnizat de jiclorul compensator este 
constant. În figura (17.23) sînt reprezentate caracteristica de debit a jiclorului compensator 


„A 


Mjo’ Lmin Şi caracteristica de debit a di- 
tuzorului 744, presupunind că jiclorul ele- 
mentar nu funcționează. Se constată că 
în domeniul sarcinilor mijlocii, debitul de 
combustibil este constant, iar debitul de 
aer crește; coeficientul de dozaj à, crește 
și el, dar foarte rapid, încît amestecul 
format iese din limitele de inflamabilitate. 
Din această cauză 'dispozitivul de com- 
pensare nu poate să funcționeze singur. 
a Pentru a cupla carburatorul elementar cu 

a 4g, un dispozitiv de compensare, debitul 
Fig: 17.23. Caracteristicile de debit şi de reglare ale Jiclorului elementar #tję'Zmin trebuie 
carburatorului cu dispozitiv de compensare. micşorat în raport cu debitul adăugat 
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de jiclorul compensator. În acest scop, secțiunea jiclorului elementar trebuie redusă, ceea ce 
modifică, caracteristica lui de debit. 

Dimensionînd convenabil secțiunile celor două jicloare, se poate obține orice caracteris- 
tică de reglare în raport cu cerințele motoruiui. 


Dispozitivul de compensare îndeplinește o funcție suplimentară, și anume 
aceea de emulsionare a combustibilului. Cînd tubul de aer este gol, prin tubul 
pulverizator compensator trece combustibil și aer. Cînd combustibilul și aerul 
curg împreună formează o emulsie (un amestec dispers de aer și picături 
foarte' fine) care ușurează în mare măsură vaporizarea combustibilului și 
omogenizarea amestecului. Tocmai formarea emulsiei aer-combustibil explică 
larga răspîndire a jiclorului înecat. Marea răspîndire pe care au luat-o dispo- 
zitivele de emulsionare este determinată de eficiența procedeului asupra eco- 
nomicităţii şi durabilității motorului. Încercările efectuate pe un motor, cu 
carburator cu dispozitiv de emulsionare și cu carburator fără dispozitiv 
de emulsionare arată (fig. 17.24) că odată cu reducerea temperaturii apei de 
răcire, pentru a asigura funcționarea stabilă, în al doilea caz amestecul trebuie 
îmbogățit mai puternic. În regim nominal, cînd temperatura apei de răcire 
atinge 80°C, între funcționarea cu sau fără dispozitiv de emulsionare nu există. 
deosebiri, ceea ce se explică prin efectul intens pe care-l exercită pereții calzi 
ai motorului asupra vaporizării combustibilului. La temperaturi reduse ale 
apei de răcire, prin emulsionare, va- 
porizarea combustibilului este ușurată, 
făcînd posibilă mărirea - coeficientului 
de dozaj cu aproape 0,1 unităţi, ceea 
ce înseamnă utilizarea unui amestec 
mai economic și prevenirea formării 
filmului de combustibil pe pereți. 


Dispozitivul de compensare prezintă unele 
dezavantaje deoarece presupune crearea unor 
canale suplimentare în corpul carburatorului, 
complicînd construcția lui, iar în exploatare 08 

Si op R I5 40 u5 S0 55 60 08 J0 75 


apar dificultăți la reglarea dozajului amestecului Temperatura apei de răcire É 
A 
prin utilizarea a două jicloare de combustibil. -4 


„Fig. 17.24. Influența dispozitivului de emul- 
Dispozitivul de frînare pneumatică sionare asupra coeficientului, de dozaj la 
este adoptat chiar pe tubul portjiclor  I0ducorea temperaturii apei de răcire. 
al carburaţorului elementar. Schema de 
principiu a unui dispozitiv de frînare 
pneumatică este reprezentată în figura 
17.25. Dispozitivul constă din tubul 
de aer TA, montat în tubul TPJ, ime- 
diat după jiclor. Întrucît dispozitivul 
este utilizat de regimurile sarcinilor 
mijlocii, se mai numește dispozitivul 
Principal al carburatorului, iar jiclorul 
Jp care de altfel funcționează diferit 
de un jiclor elementar, se numește ĵi- / 
clor principal. Spre deosebire de tubul h 
de aer al dispozitivului compensator, Fig. 17.25. Schema carburatorului cu dis- 
tubul de aer al dispozitivului de pozitivul de frînare pneumatică. 
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frînare pneumatică are o particularitate constructivă, și anume orificiul de 
intrare a aerului este calibrat. În acest scop, la marginea superioară a tu- 
bului de aer se plasează jiclorul 7, numit jiclor de aer, Jap a cărui secțiune 
de trecere este calibrată. Orificiul de ieșire în difuzor al tubului TPJ are 
secțiunea de ieșire calibrată, fie prin fabricație, soluție simplă, fie prin utili- 
zarea unui al doilea jiclor de aer, 2, (Jaz). Înainte de intrarea în funcțiune 
a dispozitivului, tuburile TA și TPJ sînt pline cu combustibil, pînă la ni- 
velul H. În funcționare, cele două tuburi se golesc repede de combustibil. 

Prin tubul TA gol, curge aer. Din cauza celor două jicloare de aer, presiunea 
P r4 din tubul de aer nu mai este egală cu presiunea atmosferică, ci mai mică 
decît aceasta. Ca urmare, debitul jiclorului principal nu este determinat 
numai de nivelul H al combustibilului din CNC (ca în cazul jiclorului com- 
pensator) ci și de diferenţa de presiune 29—Pra = APra, numită depresiunea 
din tubul de aer. Cu cît depresiunea în difuzor este mai mare, cu atît crește 
şi depresiunea din tubul de aer și odată cu aceasta și debitul de combustibil. 
Depresiunea Afz, se determină astfel. Debitul de aer prin jiclorul de aer 7, 
de secțiunea Aa, este: 


Titi = bas Aaa V 200 Abra (17.20) 


care trebuie să fie egal — neglijînd combustibilul care trece prin TPJ — cu 
debitul de aer care trece prin jiclorul 2, de secțiune Aa. 


tiig = ua ae V2 Po (Pra — Pa), (17.21) 
Pra Pa=Pra— Pa botbo=(Bo—Pa)— (Bo—Pra)>Aba—Abra; (17.22) 
Vara y2 Pobra = ba (4a2 V22 (Aba — Abra). (17.23) 
Ultima ecuație rezolvată în raport cu Abra dă: 
(azaz)? 
Apra = Apa = cå 17.24 
BAT a a 2 > Ss 
unde 
s=1 | [+ ul (17.25) 
Ha2Aa2 


Se observă că o < 1. Tubul TA fiind gol, combustibilul se deplasează prin 
jiclorul principal sub acțiunea depresiunii Afra Și a înălțimii H, care se ne- 
glijează. Viteza combustibilului prin jiclorul principal va fi: 


IA a yż Ap: (17.26) 


Deci, debitul de combustibil prin jiclorul jp neglijînd influența spațiului 
de gardă va fi: - 


Mp = Vol jp | 2 PoPra = ByrA sp yz PeoAPa+ (17.27) 
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Așadar, debitul jiclorului principal este mai 
mic decît debitul unui jiclor elementar, deoarece 
el lucrează sub acțiunea depresiunii oÂApg, mai 
mică evident decît depresiunea din difuzor. Se 
realizează astfel o creștere frînată a debitului 
jiclorului principal: Pentru a înţelege mai bine 
funcționarea dispozitivului de frînare pneuma- 
tică, se consideră două cazuri extreme: 1) secți- 
unea orificiului jiclorului de aer 7 este nulă, 
adică tubul de aer este închis; în acest caz, în 
tubul de aer și asupra jiclorului de combustibil 
se transmite integral depresiunea din difuzor, 
adică Apra = Apg deoarece ua Au = 0;0 = 1; 
acesta. este cazul unui carburator elementar, e Gataia a alo ace 
ale cărui caracteristici de debit 7, și de reglare  buratorului cu dispozitiv de frî- 
^, sînt cunoscute ; 2) secțiunea orificiului -jiclo- nare pneumatică. 
rului de aer este foarte mare; în tubul de aer 
domnește presiunea atmosferică Pra = Po, adică o = 0, ua la > ao la. Se 
obţine astfel un dispozitiv de compensare ale cărui caracteristici de debit 7, 
și de reglare à, sînt, de asemenea, cunoscute. Dispozitivul de frînare pneuma- 
tică are secțiunea orificiului de intrare a tubului de aer calibrată, de aceea 
reprezintă un caz intermediar între un carburator elementar și un dispozitiv 
de compensare (0 < o < 1). 

În figura (17.26) se arată caracteristica de debit 7;, şi de reglare ^, a dispo- 
zitivului de frînare pneumatică în comparație cu caracteristicile celorlalte 
dispozitive. Se vede că variația coeficientului de dozaj àp, reprezintă un 
caz intermediar. Alegînd corespunzător coeficientului o, prin dimensiona- 
rea corectă a celor două jicloare de aer, se obține orice variaţie dorită pentru 
Ap. Pentru dimensionarea jiclorilor se substituie în relaţia (17.16), expresiile 
debitelor: i 


Pad aY 2PoAþa f (17.28) 
L minti sp Ip ProAPa 


Relaţia (17.28) se transformă în relație de dimensionare, substituind pe 
Aip = Td |4 şi pe Aa = nd2]4 cu condiţia A = ^e (s-a neglijat termenul 


gAh o.) ; se obţine: 
Îsi 
dp=d Jer. Jey A 17.29 
a, G Hip Aao Limin Pe g; ( ) 


Exemplul numeric 17.3. Să se determine diametrul jiclorului principal la un motor ae 
turism, cu datele precizate în exemplele numerice 17,1 și 17.2. Se admite: 2, = 1,1; Lmin = 
= 15 kg/kg; po = 1,29 kgjm?; p, = 750 kg/m?, o = 0,7. 

R. Se aplică relația (17.29): d, = 25,5((0,96 - 0,83/0,75 - 1,1-15) - (1,29/750)®5 -(1J0,7)%5) = 
= 1,44 mm sau d; = 144 sutimi de mm. Diametrul jiclorului pentru motorul turismului Dacia 
1 300 este de 145 sutimi de mm, iar d, găsit în exemplul numeric 17.1 este de 128 sutimi 
de mm. ý 

Dacă se precizează inițial A, și depresiunea corespunzătoare Ap, relațiile (17.27) ṣi (17.29) 
servesc :pentru dimensionare, necunoscutele. fiind A jp şi ø. Dimensionarea este orientativă, 
ea defineşte numai diametrele cu cars se încep lucrările laborioase de punere la punct a carbu- 
ratorului la funcționarea pe stand a motorului. În acest sens se indică, pentru o primă aproxi- 
mație, că diametrul jiclorulni de aer d,„ fixat pe tubul TA (v. jiclorul 4, fig. 17.27, b), este 
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Fig. 17.27. Scheme ale dispozitivului de frînare pneumatică. 


dia = dip + 0,6 mm. Corelarea jiclorului de aer cu cel de combustibil se înțelege pe baza rela- 
țiilor (17.24), (17.28) și (17.29). Pentru a satisface condiția A, = ct, dacă se mărește diame- 
trul jiclorului principal dip deci A jp trebuie redus o într-o măsură adecvată, ceea, ce se reali- 
zează prin mărirea diametrului jiclorului de aer d; sau a secțiunii Aaa. Altfel spus, prin mări- 
rea lui dy, amestecul se îmbogățește; prin mărirea lui dia amestecul sărăcește. Cu aproxima- 
ție, se poate considera, că mărirea lui d,„cu 5 sutimi (0,05 mm) produce același efect (de 
îmbogățire) ca, micșorarea, lui dia cu 15 sutimi (0,15 mm). Această corelație trebuie avută în 
vedere la lucrările experimentale de punere la punct, care se simplifică dacă Ag. = ct. 


Soluţiile constructive ale dispozitivului de frînare pneumatică diferă de 
schema de principiu prezentată, întrucât acestea asigură și o emulsionare în 
trepte a combustibilului. În figura 17.27 se prezintă două soluții constructive 
ale dispozitivului de frînare pneumatică. La soluția din (æ) în interiorul tubu- 
lui 7, numit tub de gardă se introduce tubul central 2, numit tub de emulsie; 
partea inferioară a tubului de emulsie este calibrată, reprezentînd astfel jiclorul 
de combustibil J,. Tubul de emulsie conţine, la diferite nivele deasupra 
jiclorului, mai multe orificii 4 prin care pătrunde aerul pentru emulsionare. 
Un al treilea tub 3 le îmbracă pe primele două și reprezintă chiar tubul de aer. 
Tubul de aer conţine orificiile'5 prin care pătrunde aerul și el se înșurubează în 
tubul de gardă, apăsînd tubul de emulsie pe scaunul lui. Iniţial, tubul de gardă 
este plin cu combustibil ; pentru a preveni scăpările, marginea lui superioară 
depășește nivelul combustibilului din camera de nivel constant (de aci și 
denumirea de tub de gardă). Pe măsură ce depresiunea în difuzor crește, tubul 
de gardă se golește de combustibil ; datorită traseului urmat de aer prin orifi- 
ciile 4 se produce emulsionarea treptată a combustibilului. La soluția (b) în 
tubul de gardă 7 se plasează tubul de emulsie 2, presat pe scaunul lui 3 de jiclo- 
rul de aer 4. Jiclorul de combustibil J, este independent. Aerul pătrunde 
prin partea centrală a dispozitivului, trece prin orificiile de emulsie ale tubului 
2, se întîlnește cu combustibilul la periferia tubului de gardă și pătrunde 
în difuzor prin orificiile laterale 5 (v. şi fig. 17.11). În figura 17.28, a se arată 
dispozitivul principal de frînare pneumatică al carburatorului CARFIL —32 
IRM, pentru motorul turismului Dacia 1300. 
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Fig. 17.28. Schema dispozitivului de frinare pneumatică (a) şi a dispozitivului de mers în gol 
(5) de la carburatorul CARFIL 32 IRM pentru motorul turismului Dacia 1300 : 


1 — CNC; 2 — plutitor; 3 — difuzorul mare; 4 — difuzorul mic; 5 — obturatorul ; 6 — jiclorul principal; 7 — tubul de aer; 

8 — tubul de emulsie cu jiclorul de acr; lapeta de aer pentru pornire; 70 — supapa-ac; 7] — jiclorul de putere; 

; 13— orificiu calibrat ; 14— pirghie de acţionare a obturatorului ; 75 — racord de alimentare; 76 — filtru; 

r; 18— jiclor de mers în gol; 79-— jiclorul de aer pentru mersul în gol; 20— tubul de mers în gol; 2/— 

lui de mers în gol; 22— orificiile dispozitivuh i de repriză ; 23 — șurub de reglaj al compoziţiei la mers 
în gol; 24 -- conducta pentru încălzirea carburatorului cu lichidul de răcire. 3 


orificiul dispoziti 


17.3.2. DISPOZITIVUL DE MERS ÎN GOL ŞI ÎN 
SARCINI MICI 


În regimul de mers în gol motorul furnizează o putere redusă (3...6%, din 
puterea indicată în regim nominal), care necesită o cantitate mică de amestec. 
În acest scop, obturatorul este aproape închis, distanța dintre marginea lui 
și perete este de 0,3...0,8 mm. Turația motorului în regimul de mers în gol 
este, de asemenea, foarte mică, și anume 500. ..900 rot/min. Raportul debi- 
telor de aer în regim nominal 7 Și la mers în gol “ta, este, potrivit relației 
(17.5), 


Mayl itas = VAPaxlAPas = 20 (17.30) 


Pentru Abay = 1 000 mm H,O rezultă că Apa, = 2,5 mm H,O. În aceste 
condiţii nici măcar nu se poate amorsa curgerea combustibilului prin dispozi- 
tivul sarcinilor mijlocii. Pentru mersul în gol este necesar un dispozitiv special. 

Procedeul de formare a amestecului la mersul în gol se bazează pe urmă- 
toarea observație. Obturatorul fiind aproape închis, în spatele acestuia: se 
formează o mare depresiune (Ap,),: care atinge 4 000.:.5 000 mim H,O. 
O depresiune și mai mare apare în dreptul obturatorului și anume Abo = 
= 5 000...7000 mm H,O. Apare astfel rațional să se folosească, pentru regi- 
mul de mers în gol, depresiunea din dreptul obturatorului sau din spatele lui. 
În acest scop carburatorul se echipează cu un dispozitiv special de mers în gol, 
care are un orificiu calibrat pentru dozarea combustibilului, numit jiclor de 
mers în gol Jmg. Jiclorul Jmg livrează cantități mici de combustibil. Dacă lu- 
crează și sub acțiunea unei depresiuni mari el va avea un orificiu mic, greu de 
realizat tehnologic, care se înfundă ușor cu impurități în exploatare. De aceea 
depresiunea Ap, sau Afo care lucrează asupra jiclorului /„ se reduce pînă 
la 500 mm H,O. $ 

Dispozitivul de mers în gol (fig. 17.29, a) este format din tubul pulverizator: 
de mers în gol MG, care conține jiclorul de mers în gol J mg Tubul MG comu-' 
nică cu conducta de admisiune prin orificiul de mers în gol OMG, plasat în 
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spatele obturatorului 7. Reducerea depresiunii se obține stabilind legătura 
dintre tubul MG şi atmosferă. În acest scop se prevede canalul 2 în interiorul 
căruia. se plasează. orificiul calibrat 3, jiclorul de aer pentru mers în gol. În 
timpul. funcționării prin canalul 2 și jiclorul 3 trece:un curent de aer care 
emulsionează combustibilul înainte de a ajunge în colector. La carburatorul 
inversat, obturatorul se află sub CNC și apare pericolul scurgerii. continue a 
combustibilului prin orificiul OMG cînd motorul este oprit. Din această cauză 
tubul TMG are forma de U răsturnat, partea superioară a lui depășind nivelul 
combustibilului „din: CNC. SAA FR i 


Reglarea regimului de mers în gol. În regimul de mers în gol este necesar 
un amestec bogati. (A = 0,8...0,9) pentru a asigura stabilitatea aprin- 
derii și arderea la presiunile mici din cilindru, cînd fluidul motor este foarte 
diluat cu gaze reziduale (y, = 0,3...0,4). Reglajul turaţiei și compoziţiei 
amestecului la mers în gol nu se poate efectua pe banda de montaj, din cauza 
toleranțelor de fabricaţie. Uzina constructoare efectuează un reglaj indivi- 
dual pe stand, al turației și: compoziției amestecului, pentru fiecare motor 
pe care îl livrează. Reglajul trebuie modificat în exploatare în funcţie de ano- 
timp. Iarna, amestecul se îmbogățește pentru 'a compensa. efectul temperaturii 
scăzute asupra vaporizării. Reglajul trebuie corectat periodic în exploatare, 
odată cu modificarea stării tehnice a motorului. Creșterea gradului de uzare 
conduce la pierderi mecanice mai mari, la un grad mai redus de comprimare a 
fluidului motor (segmenții nu etanșează suficient), la aspirația de aer fals (aer 
care ocolește carburatorul dar ajunge în cilindru prin neetanșeități) datorită 
uzării avansate a garniturilor dintre suprafețele de îmbinare— flanșele care unesc 
carburatorul cu conducta. de admisiune și aceasta cu canalele din chiulasă. 

Carburatorul este prevăzut cu două şuruburi de reglaj: şurubul RC pentru 
reglarea compoziției; şurubul RT pentru reglarea turației. Șurubul RC 
modifică secțiunea orificiului OMG și deci debitul de combustibil (fig. 17.29, b). 
Cînd şurubul RC se desface crește debitul de combustibil. Șurubul RC este 
împiedicat să se rotească liber de un arc 4. Șurubul RT modifică debitul de 
aer. El este exterior carburatorului și precizează poziția obturatotului la mers 
în gol. Şurubul RT se deplasează axial în pîrghia 5 montată pe axul obtura- 
torului și se reazemă cu vîrful pe pragul fix 6. Prin înșurubare, șurubul RT 
deschide obturatorul și mărește debitul de aer. Modificarea simultană a debi- 
telor, de la 7 la 3 (c) sporește turaţia de mers în gol, cilindrul primește o canti- 
tate mai mare de fluid proaspăt. La reglare, cele două șuruburi se acționează 
succesiv pînă. se obține turația de mers în gol stabilită de uzină și funcționarea 
stabilă a motorului („„mersul rotund”). 

Formarea amestecului în regimurile sarcinilor.miei. Regimurile sarcinilor 
mici sînt acele regimuri de funcţionare care corespund unui grád redus de 
de deschidere a obturatorului, cel mult pînă la 10... 15% din deschiderea to- 
tală. În domeniul sarcinilor mici, turația motorului crește pînă la 40. . 60% 
din turația nominală, de aceea regimurile cuprinse în acest domeniu se mai 
numesc și regimuri de mers încet. La trecerea din regimul de mers în gol în 
regimul de sarcini mici prin deschiderea obturatorului, dispozitivul de mers 
în gol încetează să funcționeze, iar dispozitivul sarcinilor mijlocii, din cauza. 
depresiunii reduse din difuzor, nu se amorsează sau furnizează o cantitate 
redusă de combustibil. Astfel, debitul de aer crește, debitul de combustibil 
este insuficient, amestecul sărăceşte, iese din limitele de inflamabilitate și 
motorul se oprește. Procedeul cel mai răspîndit pentru a preveni acest deza- 
vantaj- constă în prelungirea acțiunii jiclorului de mers în gol. În acest scop, 
dispozitivul de mers în gol este prevăzut cu unul sau două orificii suplimentare 


aşezate în dreptul obturatorului, respectiv în fața lui (fig. 17.29, b). Iniţial, | 
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Fig: 17.29. Dispozitivul de mers în gol și reprizăa 


orificiul 7 nu funcţionează; cînd clapeta se deschide orificiul OMG se dezamor- 
sează, dar, marginea clapetei ajunge în dreptul orificiului 7, menține o 
depresiune sporită în tubul MG, iar jiclorul Jag continuă, să livreze combus- 
tibil. Funcționarea lui se prelungește eventual cu un al treilea orificiu. Pentru a 
prelungi continuu acțiunea obturatorului, orificiile se fac sub formă de fante. 

Prin deschiderea obturatorului se ajunge în situația când dispozitivul de 
mers în gol și cel de sarcini mijlocii funcționează simultan (primul este în curs 
de dezamorsare, ultimul este pe cale de amorsare). Dacă dispozitivul func- 
ţionează independent, reglajul devine greoi. De aceea, Ja toate carbura- 
toarele, jiclorul de mers în gol se alimentează cu combustibil din tubul TP, J 
al jiclorului principal (detaliu d, fig. 17.29). Debitul jiclorului Jmg fiind mult 
mai mic decît cel al jiclorului J,, în tubul TPJ se găseşte combustibil suficient 
pentru alimentarea. dispozitivului de mers în gol. În figura 17.28, b se arată 
dispozitivul de mers în gol de la carburatorul CARFIL 32 IRM. 


17.3.3. DISPOZITIVE PENTRU REGIMURILE 
SARCINILOR MARI 


În regimul sarcinilor mari amestecul combustibil se îmbogățește pentru a 
obţine, temporar, o putere sporită. Trecerea de la amestecul de economicitate 
maximă (Me = 1,08... 1,15) la amestecul de putere maximă (Ap = 0,8...0,95) 
se realizează cu ajutorul unui dispozitiv numit dispozitiv de putere sau econo- 
mizor, care dispune de un jiclor special pentru dozare, numit jiclor de putere Jp. 
După modul de lucru, dispozitivele de putere se împart în două grupe: dispo- 
zitive de putere care lucrează independent de dispozitivul principal şi dispo- 
zitive de putere care lucrează împreună cu dispozitivul principal. Dispoziti- 
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TE b 
„Fig. 17.30. Dispozitive de putere cu comandă mecanică. 
vele de putere care lucrează împreună cu dispozitivul princi ilarî 
t i r ă principal pot fi la rîndul 
lor de două feluri, după modul de montare a jiclorului de tek în raport cu 
jiclorul principal, și anume: jiclorul de putere montat în paralel cu jiclorul 
preipal (fig. 17.30, a) şi jiclorul de putere montat în serie cu jiclorul principal 


Dispozitivul de putere cuprinde o supapă cu ac sau cu bilă 7 și un jiclor de 
putere Jp, pentru dozarea combustibilului la sarcini mari. Tija 2, acționată 
mecanic sau pneumatic, deschide supapa 7 în momentul stabilit. Dispozitivul 
se alimentează direct din CNC. Caracteristicile de debit și de reglare ale dispo- 
zitivelor principal și de putere se arată în figura 17.31, a. În punctul 7 pentru 
Apa = APay dispozitivul de putere intră în funcţiune și completează debitul 
de combustibil al jiclorului principal (evoluția 1220). 


În schema b din figura, 17.30 jiclorul de putere este așezat înaintea jiclorului principal 
astfel încît, în regimul sarcinilor mijlocii, cînd supapa 1 este închisă, combustibilul trece si 
cesiv prin ambele jicloare. Supapa 1 se plasează întotdeauna între cele două jicloare. În 
regimul sarcinilor mari, cînd supapa 1 se deschide, combustibilul ocolește jitlorul de putere, 
care “iese din funcțiune. Jiclorul Jp din cauza rezistențelor hidraulice pe care le introduce în 
calea combustibilului, reduce presiunea, din amontele jiclorului principal. Ca urmare, în regi- 
mul sarcinilor mijlocii jiclorul de putere lucrează ca un dispozitiv de frînare, care micșorează, 
depresiunea sub acțiunea, căreia, lucrează jiclorul principal. Astfel, în timp ce dispozitivul de 
frînare pneumatică micșorează depresiunea, acționind în avalul jiclorului principal, jiclorul 
de putere micșorează, depresiunea 
acţionînd în amontele jiclorului prin- 
cipal. În regimul sarcinilor mari, 
începînd din punctul 1, acțiunea 
jiclorului Jp se anulează, caracteris- 
tica (b) iar debitul jiclorului prin- 
cipal creşte pînă la valoarea cores- 
punzătoare puterii maxime, punctul 
2, care se află pe caracteristica M; > 
obținută, dacă jiclorul Jp ax fi lucrat 
singur. Dispozitivul de putere este cu- 
A si 7 e I ai sub genumies curentă de eco- 

AAA omizor, dar numai la montarea în 


L RITE 
EAA wi 
SEE, Ip, serie a jiclorului de putere se obține un 


Rig, "17.31. Caracteristicile dispozitivului de putere cu Saee economic în regimul sarcinilor 
comandă mecanică. Caracteristicile (a) şi (b) corespund Mijlocii; în celelalte cazuri,denumirea 
schemelor (a) și (b) din figura 17.30. de economizor este improprie. 
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După modul de comandă, dispozitivele de putere sînt de trei feluri: dispo- 
zitive de putere cu comandă mecanică, dispozitive de putere cu comandă 
pneumatică și dispozitive de putere cu comandă mixtă. 

La dispozitivul de putere cu comandă mecanică (v. fig. 17.30, b) supapa 7 
este acționată direct cu ajutorul sistemului de pîrghii 2 și 3 legate solidar 
cu axul obturatorului. În sistemul de pârghii se prevede jocul s, care nu permite 
acționarea supapei econumizorului decît la deschideri mari ale obturatorului 
(80...90%). Pentru a preveni deschiderea bruscă a supapei, sistemul de acțio- 
nare se realizează elastic prin intermediul arcului 7. 

Dispozitivul de putere cu comandă mecanică prezintă ca avantaje prin- 
cipale: simplitatea constructivă, siguranţa sporită în funcționare și posibili- 
tatea unui control riguros al momentului intrării lui în acţiune, ceea ce sim- 
plifică lucrările de reglare în exploatare. Dezavantajul principal al acestui 
dispozitiv constă în aceea 'că este dependent numai de sarcina motorului; 
or calitatea amestecului trebuie să varieze și cu turaţia. Dispozitivul de co- 
mandă pneumatică, lucrînd sub acțiunea depresiunii, poate corecta calitatea 
amestecului atît la variația sarcinii cît și a turației. Uneori, pentru simplifi- 
carea carburatorului se renunță la un dispozitiv de putere independent. 
Sarcina acestuia este preluată de pompa de accelerare (v. par. 17.4), care 
funcționează automat, cînd clapeta este complet deschisă: orificiul 0, al 
pulverizatorului este plasat în zona de depresiune maximă din difuzor și intră 
automat în acţiune, de la o anumită deschidere a clapetei (v. fig. 17.33). 


17.3.4. POMPA DE ACCELERARE 


Regimul tranzitoriu de funcționare cuprinde încălzirea, repriza, accelerarea. 
şi decelerarea și mersul în gol forțat. 


Operația de deschidere lentă a obturatorului, din regimul de mers în gol sau în sarcini 
mici spre regimul sarcinilor mijlocii, se numește repriză. Regimurile de accelerare și decele- 
rare se pot caracteriza în parte prin modul de mișcare a obturatorului, și anume: deschiderea, 
bruscă, a obturatorului se numește accelerare; închiderea, bruscă a obturatorului se numește 
decelerare. Regimul de mers în gol forțat este acel regim în care obturatorul este în poziția 
de mers în gol, dar turația motorului este mult mai mare decît turația de mers în gol (auto- 
mobilul antrenează motorul). Problemele formării amestecului la, repriză sînt identice cu cele 
ale regimurilor de sarcini mici. De aceea, asupra regimului de repriză nu se va mai insista. 
Aproape toate carburatoarele moderne sînt echipate cu dispozitive pentru regimul de accele- 
rare. Dispozitive pentru regimurile de decelerare și mers în gol forțat sînt mai rare (v. par. 
26.4.1); (pentru regimul de încălzire vezi pag. 661, 837). 


La accelerarea motorului se produce o sărăcire a amestecului, datorită 
îndeosebi inerției coloanei de combustibil, în raport cu cea a aerului. La des- 
chiderea bruscă a obturatorului (fig. 17.32, a, curba 7) aerul răspunde prompt 
comenzii, iar combustibilul răspunde cu întârziere; amestecul sărăcește (curba 


2) şi motorul se oprește. În regim de accelerare se prevăd dispozitive numite - 


pompe de accelerare care livrează un debit suplimentar de combustibil. Pom- 
pele de accelerare sînt de două feluri: cu piston și cu membrană. După modul 
în care se realizează comanda, lor, ele se împârt, de asemenea, în două clase: 
cu comandă mecanică și cu comandă pneumatică. În figura 17.32 b, se arată 
schema de principiu a unei pompe de accelerare cu piston și antrenare mecanică. 
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Fig; 17:32. Pompă cu piston pentru regimul de accelerare! 


În cilindrul 7 se deplasează pistonul 2, legat prin intermediul tijei 3, pîrghia 
cu furcă 4 și sistemul de pîrghii 5, de axul obturatorului 6. Cilindrul 7 este 
prevăzut cu două orificii, unul de încărcare și altul de descărcare, controlate 
corespunzător de supapa de încărcare 7 şi supapa de descărcare 8. Supapa 8 
este necesară pentru a împiedica pătrunderea aerului în cilindrul pompei 
de accelerare, iar supapa 7 pentru a împiedica întoarcerea combustibilului 
în camera de nivel constant. Combustibilul este dozat de jiclorul pompei de 
accelerare Ja. În mod frecvent se calibrează și se comunică diametrul 
orificiului pulverizatorului Oa, prin care iese benzina în camera de amestec. 
La deschiderea bruscă a obturatorului, pistonul este deplasat în jos, comprimă 
e care deschide supapa &, şi-l refulează prin jiclorul Jas spre 
ifuzor. 


Principial, o pompă de accelerare trebuie să satisfacă mai multe condiții: 
1) la deschiderea lentă a obturatorului, pompa de accelerare nu trebuie să 
refuleze combustibil spre camera de amestec. În acest scop se 'prevede un joc 
mai mare între pistonul pompei și cilindru ; 2) la deschiderea bruscă a obtura- 
torului trebuie să se prevină comanda cu şoc a pompei; se prevede un element 
elastic, arcul 9, care preia șocul; 3) acțiunea pompei trebuie să se prelungească 
chiar după ce obturatorul s-a oprit, pentru a mări eficiența ei. În acest scop 
se intercalează în sistem un element elastic, arcul 9, care la deschiderea bruscă 
a obturatorului este comprimat, preluînd șocul inițial; apoi, arcul se destinde 
și deplasează în continuare pistonul, prelungind cursa utilă, la 1...2 s; 
curbele 4 și 5 (fig. 17.32, a) arată funcționarea cu, respectiv fără acțiunea 
prelungită a pompei ; 4) să se evite funcționarea sub acțiunea unei depresiuni 
mari; se prevede orificiul 0, care stabilește legătura cu CNC; 5) debitul 
pompei de accelerare trebuie variat în raport cu anotimpul. O sporire a debi- 
tului de combustibil în timpul iernii se obține prin deplasarea punctului de 
articulație 70, care mărește cursa activă a pistonului. Pompa de accelerare cu 
membrană cu acţionare mecanică de tipul independent este folosită la carbu- 
ratorul CARFIL 32 IRM (fig. 17.33, a). Camera 7 a pompei este închisă etanș 


„de membrana 2. Pompa cuprinde două supape cu bile: supapa de încărcare 3 


și supapa de descărcare 4. Asupra membranei lucrează arcul mare 5; de cealaltă 
parte, membrana este acționată prin arcul mic 5, de pîrghia 6, legată prin tija 7 
de pîrghia 8, fixată pe axul obturatorului. Cînd obturatorul se închide, 
pîrghia 6 eliberează membrana, care se deplasează sub acțiunea arcului și se 
încarcă prin orificiul eliberat de supapa 3. Cind obturatorul se deschide brusc, 
pîrghia 6 deplasează membrana, comprimînd arcurile 5 Combustibilul 
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este comprimat; supapa: 3 se 
închide, supapa 4 se deschide și 
începe refularea. Combustibilul 
este dozat de orificiul calibrat 7 
Oac al pulverizatorului 9 pentru 
accelerare. 

Dispozitivele cu comandă 
mecanică au căpătat o răspîn- 
dire mai mare, deoarece con- 
duc la o siguranță sporită în 
funcționare. 
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Fig. 17.33. Dispozitivul de accelerare a carburatorului 
CARFIL 32 IRM cu acționarea mecanică a membranei, 
La pornirea motorului rece 7. camera dispozitivului; 2 — membrana; 3 — supapa de aspirație 
apar dificultăți deosebite deoa- subit 4- papapa do him, ara, Ay PEs de onmăă, 
rece vaporizarea combusţibilu- aerul de comandă. 
lui nu poate fi accelerată prin 
factorul temperatură. Turaţia de pornire fiind foarte joasă (50... 100 rot/min), 
viteza aerului în difuzor este atât de mică încît pulverizarea combustibilului 
nu este satisfăcătoare ceea ce frînează, de asemenea, fenomenul de vaporizare. 


Dacă benzina ar fi un lichid omogen, formarea, amestecului inflamabil de vapuri de com- 
bustibil și aer ar fi aproape imposibilă, datorită temperaturilor joase (mai ales în timpul 
iernii). Formarea amestecului pentru pornire se bazează însă pe faptul că benzina este un 
lichid neomogen, format din hidrocarburi cu volatilități diferite. Produsele ușor volatile din 
benzină se vaporizează la temperaturi reduse dacă presiunea amestecului este coborită sub 
presiunea mediului ambiant. În acest scop este necesar să se reducă presiunea, din camera, 
de amestec a carburatorului (presiunea pg] din rel. 4.25 *) şi să se mărească cantitatea de 
fracțiuni ușoare din amestecul de ardere. Aceste deziderate sînt posibile numai prin obturarea, 
conductei de admisiune și prin mărirea exagerată a proporțţiei de benzină în aer. În acest 
caz, cea, mai mare parte din benzină rămîne în faza lichidă, dar o mică parte trece în fază, 
de vapori și formează un amestec omogen, care nu iese din limitele de inflamabilitate. De aceea, 
pentru regimul de pornire se disting doi coeficienți de dozaj: cel real și cel efectiv. Coeficien- 
tul real de dozaj dea, caracterizează concentrația de ansamblu a benzinei în amestec. Astfel, 
la pornire, amestecul trebuie să fie de 10... 15 ori mai bogat decit amestecul preparat pen- 
tru regimul nominal, deci Apea; = 0,05...0,10. Coeficientul efectiv de dozaj Aep caracterizează 
numai proporția vaporilor de combustibil în amestec. Pentru a ușura aprinderea, amestecu- 
îmi omogen de pornire, trebuie să se realizeze un dozaj bogat cu 2,4 = 0,6...0,8. După pornire, 
motorul se încălzește, combustibilul introdus în fază lichidă se vaporizează, iar amestecul omo- 
gen se îmbogățește de astă dată atît de mult încit iese din limitele de inflamabilitate. De 
aceea, pe măsură ce motorul se încălzește, trebuie să se micșoreze proporția de combustibil 
în amestec, trecînd de la dozajul real de pornire la acela de mers în gol, altfel motorul 
„se îneacă” şi încetează să funcționeze, Ca o concluzie importantă pentru exploatare rezultă 
aceea că pornirea, repetată a motorului rece duce la creșterea uzurii: benzina care nu s-a vapo- 
rizat ajunge. în cilindru, se depune pe oglinda lui și spală pelicula, de ulei. Totodată, benzina 
pătrunde în carter, diluează uleiul și impune schimbarea, lui frecventă. De aceea se recomandă 
a se evita pornirea repetată a motorului rece. 
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La pornirea motorului cald, vaporizarea combustibilului se desfășoară 
relativ uşor; de aceea, pentru această situație nu sînt necesare dispozitive 
speciale de formare și dozare a amestecului. Dispozitivul de mers în gol răs- 
punde satisfăcător cerințelor pentru pornirea motorului cald. Pentru pornirea 
motorului rece, este necesar un dispozitiv special de formare a amestecului și 
de dozare a combustibilului; în unele cazuri un asemenea dispozitiv asigură 
formarea. amestecului independent de carburatorul propriu-zis, de aceea a 
primit și numele de carburator auxiliar de Pormire sau starter. 

Clapeta de der reprezintă un dispozitiv simplu de pornire, care permite 
folosirea dispozitivului principal al carburatorului pentru pornire. Ea se 
plasează înaintea difuzorului, între camera de amestec a carburatorului și 
filtrul de aer (clapeta 7, fig. 17. 34, a) şi obturează complet admisiunea. 
Dacă se deschide parțial obturatorul sau clapeta de amestec, atunci depresiu- 
nea din cilindru, generată prin deplasarea pistonului se transmite în difuzor 
ȘI amorsează nu numai dispozitivul principal, ci și dispozitivul de mers în gol 
Și uneori chiar și dispozitivul de putere. ş 

Experienţa arată că la închiderea completă a clapetei de aer (clapetă de 
pornire sau clapetă de șoc), aerul necesar pentru formarea amestecului pătrun- 
de în cilindru în cantitate suficientă prin locurile neetanșe. 

y Starterul cu disc (fig. 17.35, a) este un carburator auxiliar de pornire format din camera 1 
în care se formează amestecul pentru pornire. Camera de amestec are trei orificii. Orificiul O, 


Fig. 17.35. Dispozitiv de pornire 
cu starter. 
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serveşte pentru admisiunea combustibilului în cameră, orificiul O, serveşte pentru admisiu- 
nea aerului din mediul ambiant, iar orificiul Og, pentru evacuarea amestecului din camera 
starterului spre colectorul de admisiune. Orificiile O, şi Ogm sînt controlate de discul 2; ori- 
ficiul O, este controlat de un jiclor de aer Ją, Discul 2, montat pe axul 3 se poate roti cu 
ajutorul pîrghiei 4, care primește comanda de la un buton situat pe tabloul de bord al auto- 
mobilului. Pe discul 2 sînt executate orificiile 07, O%’ și Ogm. În timpul funcționării, orificiile 
O; ṣi O; vin pe rînd în dreptul orificiului O, al camerei de amestec. Avînd secțiuni dife- 
rite, orificiile O, şi O% permit accesul unei cantități diferite de combustibil în camera de 
amestec în funcție de anotimp (orificiul O, este pentru reglajul de iarnă). Orificiul O'm cores- 
punde, în timpul funcționării starterului, cu orificiul Opp al camerei 1 și controlează cantita- 
tea de amestec care pleacă din starter spre cilindru. Punerea în mișcare a combustibilului și 
aerului se realizează cu ajutorul depresiunii transmise în camera starterului prin Canalul 5 
care stabileşte legătura cu spațiul din spatele obturatorului. La pornire, obturatorul este în 
poziție de mers în gol. În camera, starterului este o depresiune mai mică decit în. spatele obtu- 
ratorului, contrelată de dimensiunile jiclorului de aer. La carburatoarele inversate, obturato- 
ful se află sub CNC de aceea pentru a evita curgerea continuă a combustibilului ca și în 
cazul dispozitivului de mers în gol, canalul 6 de alimentare cu combustitil a camerei de ames- 
tec are forma unui U răsturnat. Alimentarea cu combustibil a starterului se face din puțul 
starterului 7. Dozarea combustibilului pentru pornire este efectuată de jiclorul de pornire 
al starterului J, — plasat la fundul puțului 7. Discul are trei poziții caracteristice, și anume: 
deschis complet, cînd se suprapun complet orificiile Om și Om şi O, cu O}; deschis par- 
“ial, cînd se suprapun complet orificiile O, şi O’ şi parţial orificiile Om cu Ogm; închis 
„complet, cînd orificiile camerei de amestec sînt obturate de disc; pentru această poziție a 
„discului starterul este scos din funcțiune. Pe axul 3 se montează un al doilea disc 11 cu 
un locaș periferic în care intră bila 12 care precizează poziția de funcționare cu unul din 
„cele două orificii (detaliul A). 


Trecerea din regimul de pornire în regimul de mers în gol. Imediat după 
pornirea motorului amestecul trebuie sărăcit. Dacă dispozitivul de pornire nu 
este scos prompt din funcțiune este necesară o cantitate suplimentară de aer, 
«care se obține montînd pe clapeta de aer o supapă automată de aer 2 (v. fig. 
17.34, a). Supapa controlează orificiile de aer 0,, executate pe clapeta de aer; 
supapa este aplicată etanș pe clapeta de aer prin arcul 3 și se deschide întot- 
deauna spre difuzor. După pornire, depresiunea în spatele clapetei de 
aer crește foarte mult (fig. 17.34, b — curba 7). Diferența de presiune care lu- 
„crează asupra supapei de aer învinge tensiunea inițială a arcului și deschide 
supapa 2. O cantitate suplimentară de aer pătrunde în difuzor și sărăcește 
amestecul. Deschiderea supapei automate de aer are și un al doilea efect: 
reduce sensibil depresiunea din difuzor (curba 2), ceea ce determină o reducere 
a debitului de combustibil; amestecul sărăcește pentru a doua oară. Odată 
cu încălzirea motorului, efectele deschiderii supapei 2 devin insuficiente. 
Pentru ca amestecul să nu se îmbogăţească din nou, prin creșterea vitezei de 
vaporizare a combustibilului, trebuie să se deschidă chiar clapeta de aer. 
“Comanda se realizează manual sau automat. Deschiderea automată a clapetei 
„de aer se realizează simplu montînd excentric axa de rotație (v. fig. 17.34, a). 
Prin intermediul unui arc clapeta se deschide progresiv odată cu creşterea 
“turației. 


În cazul starterului (v. fig. 17.35), canalul de alimentare cu combustibil în formă de U 
:răsturnat nu se alimentează, direct din CNC, ci din puțul 7. După pornire, puțul 7 se golește 
-şi permite trecerea aerului, care sărăcește amestecul. O soluție asemănătoare este folosită la 
“carburatorul românesc W—211. La unele carburatoare, sărăcirea amestecului este comandată 
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în raport cu o anumită, turație a motorului. În acest scop, puţul 7 este controlat de supapa 
de aer cu membrana 8, acționată de arcul 9 şi de depresiunea din spatele obturatorului, care 
se transmite prin canalul 10. După, pornire, cînd turaţia ajunge la o anumită valoare, sub 
acțiunea, depresiunii, supapa, de aer se deschide și aerul are acces liber prin puțul 7. 


Utilizarea clapetei de aer pentru pornire ridică problema poziției optime a 
clapetei de amestec în acest regim. Pentru ca depresiunea generată în cilindrul 
motorului prin deplasarea pistonului să se transmită în difuzor, sub clapeta 
de aer, obturatorul trebuie să fie deschis. Experienţa arată că deschiderea 
completă a obturatorului nu este de dorit, deoarece în difuzor se creează o 
depresiune prea mare, care amplifică debitul de combustibil, funcționarea 
motorului nu este economică. Totodată, nici închiderea completă a clapetei 
de aer nu este de dorit, întrucît aerul fals, aspirat în cilindru în acest caz, 
este insuficient pentru formarea amestecului. Poziţia optimă a clapetelor de 
aer și amestec se determină prin încercări. Pentru a realiza o poziție inter- 
mediară a clapetei de amestec la pornire, aceasta se rotește automat, odată cu 
închiderea clapetei de aer. Mișcarea celor două clapete este sincronizată de 
obicei cu ajutorul unui sistem de pîrghii și tije de comandă. 


La unele tipuri de carburatoare, comanda clapetei de aer pentru pornire este automa - 
tizată, În acest scop se utilizează un dispozitiv de comandă. termopneumatic. 


17.3.6. OARBURATOARE MULTIPLE 


Carburatoarele cu mai multe camere de amestec se numesc carburatoare 
multiple și se răspîndesc în prezent. 


Dacă la turaţia de putere maximă mp, viteza în difuzor nu depășește 80...100 m/s 
pulverizarea şi umplerea, sînt satisfăcătoare și se obține o performanță bună de putere (fig. 
17.36, curba, 1). În schimb, la turația, n Şi Sarcina totală, viteza aerului prin difuzor scade, 
pulverizarea e compromisă, performanța de moment este nesatisfăcătoare, curba, 1. Dacă se 
micșorează secțiunea, difuzorului și se asigură, viteze mari de curgere la turația n, se obţine 


o performanță bună de moment, curba 2' dar se reduce performanța de putere, -curba 2, din 


cauza, pierderilor gazodinamice. Curbele 3 și 3° reprezintă cazul ideal, dacă diametrul difu- 


zorului ar fi variabil, deziderat încă nerealizabil sub aspectul fiabilității. Aceeași cerință apare 
cînd se compară funcționarea la sarcini reduse și la sar- 


cină totală. La închiderea obtura torului scade viteza. în 


difuzor, se înrăutățește pulverizarea, crește consumul spe- 
cific de combustibil. 

Soluția problemei a fost găsită prin construcția 
unui carburator cu două camere de amestec, care intră 
succesiv în acțiune. La sarcini mari, Suma, secțiunilor 
difuzoarelor celor două camere de amestec este astfel 
determinată încît să se obțină viteze moderate în difu- 
zor, care să asigure o umplere eficientă și o performanță 
= fa de putere maximă. La sarcini și turaţii reduse, una 
Fig. 17.36. Caracteristici de putere dintre camere este scoasă din funcțiune prin obturarea 

şi moment. admisiunii, Curentul de aer trece de astă dată printr-un 
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singur difuzor, a cărui secțiune este evident jumătate din secțiunea de At e au 
regim nominal. Ca urmare viteza curentului se menţine la un nivel ridicat, ceea C gu 
pulverizarea, corespunzătoare. 


Carburatoarele cu două camere de amestec care intră succesiv în func- 
tiune se numesc carburatoare multiple în trepte. Camera de amestec care mo 
tionează în toate regimurile se numește treaptă primară, iar cea care intră în 
functiune numai la sarcini sporite, peste 60...70% din sarcina maximă, se 
numește treaptă secundară. LEGA , 

Dapă e s-a arătat (v. par. 5.5.3), un spor de puia onom at i iesi 
bilitate se poate obţine la motoarele moderne prin mărirea gm ilui a 
formitate a dozajului între cilindri. Experienţa a arătat că o sursă sa sula 
de reducere a gradului de neuniformitate a amestecului o constituie isi pai 
rea carburatorului. Pentru motoarele fabricate în serie s-a dovedit efici a 
solutia de carburator cu mai multe camere de amestec, care lucrează în para F l. 
Acestea se numesc carburatoare multiple în paralel. De fapt, aceasta S i 
o soluţie practică de a înlocui mai multe carburatoare cu unul singur, pă c 
mai multe camere, fiecare dintre camere alimentînd independent un ci ăr 
de cilindri. Curentul de aer pătrunde printr-o conductă unică, iar ia iai 
torise divizează. în mai multe ramificații. Experienţa arată că u iz, A Sai 
carburator cu două camere de amestec în loc de una, puterea mo ui p Hi 
creşte cu 6...9% . Dacă se utilizează patru camere, se obține o Sni E 
mentară de putere de circa 8%. Carburatoarele cu două r e ai 
se folosesc în special pentru motoarele cu şase şi opt cilindri, a care apar p 
oade mari de suprapunere a admisiunii între cilindri. 


în fine se remarcă şi soluția de carburatoare mixte cu mai multe camere care pa 
în trepte şi în paralel. În acest caz cîte un grup de cilindri se alimentează de cîte două camere 
de amestec, care lucrează în trepte, 


La carburatoarele multiple la care camerele de amestec lucrează în pri > 
comanda obturatoarelor se sincronizează astfel încît acestea se deei = ră 
tan. La carburatoarele multiple la care camerele de amestec lucrează în trep 
trebuie prevăzute dispozitive speciale de sin- 
cronizare, care asigură intrarea în funcţiune a 
treptei secundare, cu întârziere față de treapta 
primară. Deschiderea. clapetei de amestec din 
dreapta secundară poate fi comandată mecanic 
sau pneumatic. Comanda mecanică se realizează 
printr-un sistem de pîrghii sau printr-un sistem 
de sectoare dințate. 


Comanda pneumatică se realizează printr-un dispo- 
zitiv special cu membrană (fig. 17.37). Cameră 1 a dis- 
pozitivului este divizată în două de arii rana 2. Ìn 
camera C, acționează presiunea atmosferică, iar în camera 
Ca, presiunea din secțiunea minimă a difuzorului din 
treapta primară. Tija 3 legată rigid cu membrana, CO- 
mandă deschiderea clapetei de amestec din treapta secun- 
dară prin pîrghia 4, fixată pe axul 5 al clapetei 8. Sub 


26 


Fig. 17.37. Dispozitiv de comandă 
pneumatică a obturatorului din 
treapta secundară. 
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acțiunea, arcului 6 membrana este deplasată la maxim către camera C,, astfel încît rotește 
clapeta de amestec în poziția închis. Cînd clapeta de amestec din treapta primară I "se 
deschide, la o anumită valoare a depresiunii în difuzorul 7, asupra membranei lucrează o 
forță care comprimă arcul și deschide clapeta, din treapta secundară II. Avantajul dispozi- 
tivelor pneumatice constă în aceea că transmit comanda de intrare în funcțiune a treptei 
secundare, în funcție de depresiune, adică în raport şi cu sarcina și cu turaţia motorului. 


17.3.7. LIMITATOARE DE TURAȚIE 


În exploatare, motoarele de automobil pot depăși uşor turația maximă pentru care au 
fost proiectate și totodată viteza, maximă de înaintare. Posibilitatea, este mai mare la motoa- 
rele care echipează, antobuze și autocamioane, din cauza rezervei mari de putere la deplasa- 
rea fără, sarcină utilă. Pentru motoarele din această categorie se cere şi o durabilitate și 
economicitate sporite. Din aceste motive, depășirea, turației maxime la motoarele care echi- 
pează autocamioane și autobuze nu este de dorit; acestea sînt prevăzute aproape întotdeauna. 
cu dispozitive care limitează turația maximă, denumite limitatoare de turație. Limitatoarele 
de turație se întîlnesc rar pe motoarele de turisme. 


Principial, limitatorul de turație trebuie să asigure, la depășirea turației 
maxime, o reducere a cantității de fluid proaspăt care pătrunde în cilindru, 
ceea ce se obține prin comanda automată de închidere a obturatorului. Co- 
manda automată este mecanică, pneumatică, mixtă. S-au răspîndit ultimele 
două tipuri de comenzi. Obturatorul are o construcţie specială (fig. 17.38, 4). 
El se montează excentric. Pe aripioara mai mare (4) se prelucrează teșitura 7, 


Fig. 17.38. Limitator de turație cu clapetă de amestec. 
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iar pe aripioara mai mică se execută locașul 2, în care se montează pîrghia 3, 
de care se prinde un capăt al arcului 4. Clapeta de amestec se montează liber 
pe ax. Pentru a reduce frecarea, de obicei, se utilizează un rulment cu ace 5. 
Pe aripioara mai mare se montează opritorul 6, care la deschiderea maximă a 
clapetei se sprijină pe peretele carburatorului. Pe clapeta de amestec sînt 
executate, de asemenea, două reazeme 7 (b și c) care se îmbină, cu proeminen- 
tele 8, prevăzute pe mufa 9, prelucrată pe axul de rotaţie 70. În partea late- 
zală a carburatorului, ceva mai jos de axul clapetei de amestec, este așezată, 
bucșa 77 a limitatorului de turație, filetată la ambele capete. Un capăt se 
îmbină în corpul carburatorului, celălalt capăt este liber. Pe partea exterioară. 
a capătului liber se montează piulița de reglare 72, iar la partea inferioară a 
capătului liber se introduce bucșa de reglare 13. Bucșa de reglare este prevă- 
zută cu un prag care se reazemă pe piulița de reglare. În interiorul bucșei de 
reglare se prevăd mai multe orificii în care se introduce ştiftul 74, care fixează 
al doilea capăt al arcului 4. Dispozitivul se închide etanș cu capacul 75, pen- 
tru a preveni pătrunderea aerului fals în carburator. La mers în gol, axul 
clapetei de amestec este adus în poziţia de mers în gol (c), iar proeminențele 8 
atacă reazemele 7, rotind clapeta pînă la poziția de mers în gol. Arcul 4 este 
întins la maximum. La intrarea motorului în sarcină, axul obturatorului se 
rotește în sensul acelor unui ceasornic, eliberînd reazemele 7. Datorită ten- 
siunii arcului, asupra obturatorului acționează momentul M,, care rotește 
clapeta în același sens cu axul. Mișcarea de rotaţie a clapetei urmărește miş- 
carea de rotaţie a axului, deoarece reazemele 7 se sprijină pe proeminenţele 8. 
La plină sarcină obturatorul este complet deschis (d). Asupra teșiturii acțio- 
nează presiunea dinamică a curentului de aer. Aceasta dă naștere unei forțe 
care produce momentul M, și care tinde să rotească clapeta în sensul invers 
acelor unui ceasornic, ceea ce nu se poate realiza din cauza momentului M,. 
Turaţia la care cele două momente sînt egale (M, = M,) reprezintă. turația 
limită a motorului la care intră în funcțiune limitatorul. Dacă turația crește 
în continuare, momentul M, devine mai mare decît momentul M,, astfel 
încît obturatorul fiind liber pe ax începe să se rotească în sensul invers acelor 
unui ceasornic, obturînd treptat admisiunea. Pentru ca obturatorul să se 
poată roti, astfel, între proeminențele 8 și reazemele 7 se prevede jocul (4), 
suficient de mare pentru a permite închiderea completă a obturatorului. 

Turaţia limită se poate regla, modificînd tensiunea arcului, ceea ce se poate 
face fie prin deplasarea axială a piuliței de reglare 72, fie prin modificarea nu- 
mărului de spire active ale arcului, deplasînd știftul 74 în găurile executate 
în bucșa de reglare. 


Comanda mixtă asigură o mare precizie a turației limită, deoarece momentul de intrare 
în acțiune a limitatorului este precizat de forța centrifugă. Această, soluție înlătură dezavan- 
tajele comenzii pneumatice determinate de reducerea, presiunii mediului înconjurător, a presiu- 
nii din avalul filtrului de aer (din cauza îmbicsirii) sau a creșterii forțelor de frecare dintre 
piesele în mișcare (din cauza, ungerii insuficiente) care amplifică turația limită fixată, de uzină, 
Comanda mixtă cuprinde două unități distincte, și anume: mecanismul de control, care 
comandă intrarea în funcţiune a limitatorului sub acțiunea, forțelor centrifuge, şi mecanis- 
mul pneumatic, care comandă rotirea obturatorului (fig. 17.39, 4). Mecanismul de control 
este format din rotorul 1, în interiorul căruia, este montată supapa de reglare 2, legată de 
arcul 3. Un capăt al arcului este fixat în şurubul de reglare 4. Camera arcului comunică cu 
mediul ambiant sau cu spațiul din spatele filtrului de aer, prin conducta de aer 5. Prin ori- 
ficiul 0,, controlat de supapă, canalul 6, executat în corpul rotorului, și conducta 7 se stabi- 
leşte legătura dintre camera rotorului și camera, mecanismului pneumatic. Pentru a simplifica 
transmiterea mișcării, mecanismul de control face de obicei corp comun cu distribuitorul 
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Fig. 17.39. Limitator de turație cu comandă mixtă. 


de aprindere, Mecanismul pneumatic este format din camera, 8, împărțită în două comparti- 
mente, C, și Cp}, de membrana 9; compartimentul C} comunică cu mediul ambiant, iar com- 
partimentul C}, cu canalul executat în rotorul mecanismului de control. 

Membrana este legată rigid de tija 10, articulată cu pîrghia 11, fixată pe axul obtura- 
torului. Arcul 12 este fixat cu un capăt pe pîrghia 11 și cu celălalt pe carburator. Asupra 
membranei 9 lucrează, depresiunea din camera de amestec. În acest scop se utilizează două 
prize de presiune: 13’ plasată în secțiunea minimă a difuzorului și 13” — în spatele obtura- 
torului. În corpul 14 cele două prize se întîlnesc, iar depresiunea se transmite atît. asupra mem- 
branei cît și în corpul distribuitorului de aprindere, prin jicloarele J, și Jẹ de egalizare a 
presiunii. La sarcini mici, depresiunea este mare în spatele obturatorului și este mică în difu- 
zor; la, sarcini mai mari, situația, este opusă. Cele două prize, comunicînd între ele, asigură 
o presiune aproape constantă în timpul funcționării. 

Limitatorul de turație funcționează astfel. Obturatorul este complet deschis cînd supapa 
de reglare 2 este deschisă și asupra membranei 9 se transmite presiunea din conducta de aer. 
Dacă turaţia depășește valoarea admisă, supapa de reglare se așază pe scaun, sub acțiunea 
forței centrifuge, care învinge tensiunea arcului 3. Comunicația cu mediul ambiant. :fiind între- 
ruptă, prin prizele de presiune 13’ și 13 se transmite asupra membranei presiunea, din camera 
de amestec, mai mică decît presiunea mediului ambiant; asupra membranei acționează o 
forță care deplasează membrana, în jos și rotește obturatorul împotriva tensiunii, arcului 12. 
Pentru ca intrarea în acțiune a, dispozitivului să depindă numai de turaţia limită n, (b), asu- 
pra membranei trebuie să lucreze o depresiune constantă (dreapta AB), ceea ce se obține 
utilizînd cele două prize de presiune, care asigură o mare stabilitate în funcționarea dispozi- 
tivului, independent de sarcina motorului. 


17.3.8. ORIFICII CALIBRATE PENTRU 
CARBURATOARE 


Din motive de simplitate, carburatorul nu este echipat întotdeauna cu 
toate cele cinci dispozitive. Cînd este complet, un carburator are cinci jiclori 
de combustibil și trei jiclori de aer care deservesc: 1) dispozitivul principal 
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Tabela 17.1 
Oriiicii calibrate pentru carburatoare folosite în România 
Autovehiculul Tipul - Earburatorului D de e i fm dă sall Ge pa 
| SR-131 K 211 27(4) |100(2) | 70(2) | 752) | — 60(2) |100(2) 
SR-131 3 W 211 A: 28(2) |120(2) |150(2) | 55(2) | 160(2) | 80(2) | 75(2) 
ARO-L-25 W 207 A 32(2) |130(2) |280(2) | 55(2) [125(2) | 60(2) | —. 
Dacia 1300 Solex 32 EISA 24 147 170 45 — 35 50 
-Dacia 1300 ` 32 IRM 25,5 |145 155 52 — 40 — 


D — difuzorul (se indică diametrul minim, în mm) ; J — jiclor cu indicii definiți în cadrul 
capitolului (se indică diametrul în sutimi de mm ; cifrele din paranteză arată numărul de bucăți) ; 
O — orificiul pulverizatorului pompei de accelerare (în sutimi de mm). 


(cu jiclorul de combustibil J, și jiclorul de aer Jap) ; 2) dispozitivul de mess în 
gol (cu jiclorul' de combustibil Jmg şi jiclorul de aer Jamg); 3) dispozitivul 
de putere (cu jiclorul de combustibil Jp); 4) dispozitivul de accelerare (cu 
jiclorul de combustibil Ja, sau cu orificiul calibrat al pulverizatorului ORDE 
5) dispozitivul de pornire de tip starter (cu jiclorul de combustibil J, și jiclorul 
de aer Ja). Pentru carburatoarele fabricate în România se indică în tabela 
17.1, dimensiunile difuzorului (în mm), jicloarelor și orificiului 0, (în sutimi 
de milimetri). S-a adăugat carburatorul SOLEX 32, folosit inițial pe motorul 
turismului Dacia 1300 și carburatorul K 211, folosit inițial pe motorul 
SR-211. 


17.3.9. CORECTOR ALTIMETRIC 


Funcționarea la altitudine produce îmbogățirea amestecului. Din relația 
{17.5) rezultă că debitul de aer prin difuzor este la nivelul mării, 7ta0 ~ VPoApa 
sau, la altitudinea H, ttar ~ Vonåba deoarece depresiunea Apa rămîne 
invariabilă. Prin urmare ftar = Hao Pn/Po, sau neglijînd efectul temperaturii 
ftar = Tta balbo. Întrucît py scade cu altitudinea (v. fig. 2:30) rezultă 
că ñinan Se micșorează. Din relația (17.14') rezultă că debitul de combustibil 
este sin, ~ VocĂBa, adică rămîne invariabil cu altitudinea. Se apreciază 
că amestecul ṣe îmhogățeşte aproximativ cu 6...7% pentru fiecare 1 000m 
altitudine. Îmbogățirea excesivă a amestecului compromite funcționarea 
normală a motorului, de aceea s-au elaborat dispozitive de corecție a dozajului 
cu altitudinea. Ele sărăcesc amestecul, fie mărind debitul de aer, fie micșorînd 
debitul. de combustibil. Dispozitivele se fixează pe carburator, sînt acționate 
manual (pentru simplitate constructivă) sau automat (de către o capsulă 
barometrică). Prin deplasarea manuală a supapei 7 (fig. 17.40, a) se alimen- 
tează camera de amestec cu aer suplimentar, care ocolește difuzorul. Se fixea- 
ză pe carburator capsula, barometrică 2 cu acul 3 (b) care modifică secțiunea 
jiclorului principal și reduce doza de combustibil. 
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Fig. 17.40. Corector altimetric. 


17.3.10. DISPOZITIV DE PREVENIRE A GIVRAJULUI 


Fenomenul de givraj constă în depune iață i 
torul sau a a a ate aA p a 
temperatura mediului ambiant variază între 4. ..12°C iar aerul are o an 
tate relativă ridicată, 60. . . 100%. Evaporarea benzinei, intensificată în spatele 
obturatorului de presiunea redusă, răceşte amestecul cu 15...20°C, ceea ce 
reduce temperatura pereților camerei de amestec, sub temperatura cae, 
ambiant, deci sub 0°C. Picăturile de apă din aer se transformă în ghiaţă, care 
reduce secțiunea, de trecere a amestecului; puterea motorului se micșorează 
iar la sarcini reduse sau mers în gol, motorul se oprește. Funcționarea se reia 
după 2...3 minute, cînd ghiața se topește prin încălzirea carburatorului în 
contact cu motorul cald. Givrajul nu se produce cînd temperatura mediului 
scade sub 0°C, deoarece în acest caz, umiditatea aerului este foarte mică. 
Pentru a preveni givrajul, se prevede un circuit de apă caldă, care încălzeşte 
camera de amestec, mai ales în dreptul orificiilor 
de mers în gol și de repriză; soluţia este adoptată 
pe carburatorul CARFIL 32 IRM (fig. 17.28, b.) 


17.4. CARBURATOARELE W—211 
ȘI W-—207 FABRICATE 
ÎN ROMÂNIA 


Uzina de carburatoare din Brașov construiește după 
licența Weber mai multe carburatoare destinate motoarelor 
SR—207, SR—211 şi motorului turismului Dacia 1 390. 

Carburatorul W 211 este construit din două părți: 
Fig, 17.41. Fenomenul de corpul clapetei de aer 12 și corpul principal 13 (fig. 17.42). 

givraj. În general se confecționează prin turnare sub presiune din aliaj 
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- de aer conține clapeta de aer pentru 


pe bază de zinc, de exemplu ZTAI4 
(STAS 6925/2—77). Corpul clapetei fad Combustibit 


pornire 1, racordul 2 pentru ali- 
mentarea cu combustibil, filtrul cu 
sită 3, supapa-ac 4 și plutitoarele 5. 
Carburatorul este prevăzut cu două 
plutitoare, legate rigid cu o tijă. 
Corpul principal conține două camere 
de amestec care lucrează în paralel 
fiecare din ele alimentind jumătate 
din numărul cilindrilor motorului (la 
motorul SR—211 cîte patru cilindri; 
iar la motorul SR—207 cite doi ci- 
lindri); în fiecare cameră de amestec 
se găsesc două difuzoare concentrice 
6 şi 7 și clapeta de amestec 8. Clape- 
tele de amestec sînt fixate fiecare pe 
un ax independent. Mișcarea de co- 
mandă se transmite numai unuia 
dintre axe; cel de-al doilea ax pri- 
mește mișcarea, printr-un angrenaj 
format din două sectoare dințate 
9(b). Corpul principal conţine, de 
asemenea, camera de nivel constant 
10, în interiorul căreia se află blo- 
cul jicloarelor 11. Carburatorul este astfel construit încît accesul la jicloarele de combustibil, 
pentru dispozitivul principal şi de mers în gol, se face prin corpul clapetei de aer; în felul 
acesta, nu mai este necesară demontarea camerei de nivel constant, care în exploatare repre- 


Fig. 17.42. Secţiune prin carburatorul W-211 al 
motorului SR-211. 


zintă o operație incomodă. 

Carburatorul este prevăzut cu cinci dispozitive de corecție. Schema de principiu a carbu- 
ratorului este prezentată în figura, (17.43). Dispozitivul principal de dozare este un dispozitiv 
cu frînare pneumatică. În puțul 1 din blocul jicloarelor se află tubul de emulsie 2, prevăzut 
la partea inferioară cu jiclorul principal Jp Aerul și combustibilul pătrund central prin tubul 
de emulsie, dar emulsionarea are loc la exteriorul lui; prin canalul 3, emulsia ajunge în difu- 
zorul mic. i 

Dispozitivul de pornire este format din clapeta de aer 4, fixată asimetric pe axul 5. 
După pornire, clapeta nu se poate deschide automat; de aceea, aceasta este prevăzută cu 
supapa automată de aer 6, care obturează, trei orificii 7, executate în clapeta de aer; supapă 
este menținută pe scaun de arcul 8, care se reazemă cu un capăt pe coada 9 a supapei. Un 
sistem obișnuit de pîrghii face legătura între clapeta de aer și clapeta de amestec, astfel încît 
la pornire, cînd clapeta de aer se închide, clapeta de amestec se deschide parțial. 

Dispozitivul de mers în gol şi sarcini mici este format din jiclorul de mess în gol Jng 
introdus în puţul 10, care comunică cu puțul principal prin canalul 11, iar cu tubul de mers 
în gol 12, prin canalul înclinat 13. Astfel, alimentarea dispozitivului de mers în gol se face 
din dispozitivul principal. La partea superioară a tubului 12 se află jiclorul de aer 14. Tubul 
de mers în gol comunică prin orificiul 15, controlat de şurubul de reglare 16, cu spațiul din 
spatele obturatorului. Pentru regimul sarcinilor mici și repriză, camera, de amestec se alimen- 
tează cu emulsie prin orificiile 17 și 18, aflate în dreptul muchiei clapetei de amestec. 


669 


a 
Fig. 17.43. Schema funcțională a carburatorului W-211. 


Pompa de accelerare, de tipul cu piston cu comandă mecanică, este formată din cilin- 
drul 19, în interiorul căruia se deplasează pistonul 20. Cilindrul comunică cu camera de nivel 
constant prin jiclorul Jp, în interiorul căruia se găsește supapa de încărcare cu bilă 21. Com- 
bustibilul este refulat în camera de amestec prin canalul 22, în interiorul căruia, se află supapele 
de descărcare cu ac și bielă, 23 și 23%; canalul 22 ajunge în secțiunea, minimale a .difuzorului 
mic şi este prevăzut la capăt cu un orificiu calibrat. Prin pîrghia, 24 pistonul primește mişca- 
rea de la pîrghia 25 fixată pe axul clapetei de. amestec. În interiorul cilindrului se găsește 
arcul 26 care se reazemă cu un capăt pe piston. Cînd clapeta este închisă, pistonul este 
deplasat de pîrghia 24 în sus și comprimă arcul. Cursa, activă se efectuează sub acțiunea arcu- 
lui, cînd clapeta de amestec se deschide. 

Dispozitivul de putere propriu-zis lipsește, dar acțiunea lui este îndeplinită de pompa 
de accelerare. Întrucît țeava 22 ajunge în secțiunea minimă'a difuzorului mic, în acesta se 
exercită o depresiune importantă. Cînd clapeta de amestec este complet deschisă, depresiu- 
nea, este atît de mare încît deschide supapa, 23 și se transmite asupra jiclorului Jp; astfel se 
produce îmbogățirea, amestecului, 

Limitatorul de turație este identic cu cel din figura 17.39 și se compune din.mecanis- 
mul de control 27 și mecanismul pneumatic 28. 


17.5. CARBURATORUL SOLEX 40 RAIP 


Carburatorul Solex 40 RAIP cuprinde practic toate dispozitivele 
(fig. 17.44). 


menţionate 
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Fig: 17.44. Carbùratorul Solex 40 RAIP : 


1— difuzor (30 mm) ; 2— obturator; 3 — CNC; 4 — plutitor; (21 g); 5 — jiclor principal (155/100 mm); 5* — 

suportul jiclorulvi 3; 6 — tub de emulsie; 7 — jiclor de aer (200/100mm);, 8 — jiclor de ralanti (55/100 mm); 

9— jiclor de aer pentru ralanti (100/100 mm); 70— şurub de reglaj al compoziției; 17— orificiu de repriză; 72 — 

pompă de accelerare cu comandă pneumatică şi dispozitiv de putere ; 13— jiclorul pompei de accelerare (70/100 mm) ; 

14 — pulverizatorul pompei; 15 — jiclor de putere; 16 — supapă cu bilă; 77— arcul pompei; 718— membrană ; 

19 — supapă ; 20 — iclorul starterului (140/100 mm); 27 — jiclorul de acr al starterului (6 mm); 22 — bila discu- 
lui; 23 — limitatorul de turație; 24 — arcul limitatorului. 
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18. 


ALIMENTAREA MOTOARELOR CU COMBUSTIBIL 
PRIN INJECȚIE 


18.1. INSTALAŢIA DE ALIMENTARE CU COMBUSTIBIL 


Instalaţia de alimentare cu combustibil a unui MAC se compune din două 
părți: sistemul de înaltă presiune sau sistemul de injecție prin care combusti- 
bilul circulă la presiuni de sute de atmosfere; sistemul de joasă presiune prin 
care combustibilul circulă la presiuni de cîteva atmosfere (fig. 18.1, a). 

Sistemul de injecție este alcătuit din pompa de injecție 7, injectorul 2 și 
conductele de legătură 3, numite conductele de înaltă presiune. Sistemul de 
injecție trebuie să îndeplinească mai multe funcțiuni: ` 

1) să dozeze cantitatea de combustibil pe ciclu în funcție de încărcarea 
motorului; din relația (1.37) rezultă că doza de combustibil pe ciclu este 
T, = 20. .. 180 mg sau, în unități de volum P, = 25. . .200 mm3; 

2) să creeze o presiune ridicată în injector, necesară pulverizării ; în raport 
cù tipul camerei de ardere, presiunea de injecție variază între 100... 
...1 000 daN/cm?; 

3) să pulverizeze combustibilul și să asigure distribuția lui în camera de 
ardere, potrivit cerințelor de formare a amestecului; 

4) să declanșeze injecția combustibilului la un moment determinat pe 
ciclu (un avans la injecție de 10. ..30°RA), să asigure o durată a injecției 
limitată (10...20*RA la motoarele de autovehicule), să injecteze combusti- 
bilul după o lege impusă (caracteristica de injecție optimă); 

5) să asigure aceeași doză de combustibil la toţi cilindri; abaterile de la 
acest deziderat se evaluează prin gradul de neuniformitate a distribuției com- 
bustibilului între cilindri. Dacă M, mar ȘI Me min reprezintă doza maximă primită 
de unul dintre cilindri, respectiv doza minimă primită de alt cilindru atunci 
gradul de neuniformitate 3 este 

Sa Memar T ent -100 (18.1) 
(Tremas + Me min) ]2 
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Fig. 18.1. Instalaţia de alimentare cu combustibil a MAC-ului, Schema, funcțio- 
nală (a); schema de organizare a instalaţiei de alimentare a motorului SAVIEM 
797 (b): 
„1 — pompa de alimentare; 2 — filtru de combustibil; 3 — pompa de injecție; 4 — injector; 5 — re- 
zervor termoinjector; 6 — conductă de retur, 


43—c. 582 17 
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Tabela 18.7 


Gradul de neunitormitate admisibil la reglarea pompei de injecție pe stand 


Doza, în cm3/100 injecții Abaterea admisă 


0,2 cm3/100 curse 


— pînă la 5 

— de la 5 la 10 0,3 cm3/100 curse 
— peste 10 3% 

— la pornire 10% 


și trebuie să fie, la sarcina și turația nominală de 2. ..4%,, valoarea mai mare 
la motoarele cu mai mulți cilindri (tab. 18.1). 


Funcţiunile de dozare și refulare a combustibilului la presiuni ridicate sînt 
preluate de pompa de injecție; funcțiunile de pulverizare și distribuţie a com- 
bustibilului sînt preluate de injector. Celelalte funcțiuni sînt preluate parțial 
de pompă, parțial de injector. 


Sistemul de joasă presiune este alcătuit din pompa de alimentare cu combustibil a sis- 
temului de injecție, filtrele de combustibil 4 și 5, supapa de siguranță 6 și conductele de joasă 
presiune 7, 7’ și 7”. Pompa de alimentare este de tipul independent 3, fiind antrenată de 
arborele de distribuție sau are corpul comun cu pompa de injecție 34, fiind antrenată de 
arborele 8 al pompei de injecție; ea deplasează, combustibilul de la rezervorul 9 la pompa de 
injecție la o presiune de 3...5 daN/cm?. Filtrele de combustibil asigură filtrarea brută (fil- 
trul 4) și fină (filtrul 5) a combustibilului. Supapa de siguranță menține în sistem o pre- 
siune constantă și protejează filtrul de suprapresiune. Conductele 7 asigură legătura între rezer- 
vor, pompa de alimentare, filtru și pompa de injecție. Conductele 7” sint conducte de retur. 
Conducta, 71 deplasează înapoi în rezervor scăpările de combustibil din injector; conducta 73 
74 deplasează, combustibilul în exces de la pompa de injecție, respectiv filtru deoarece pompa 
de alimentare livrează un debit de cîteva ori mai mare decît debitul livrat de,pompa de injec- 
ție a motorului. În timpul funcționării în sistemul de joasă presiune se formează bule de gaze, 
de aer sau vapori de: combustibil care perturbă sau întrerup alimentarea cu combustibil. 
Dopurile 9 servesc pentru eliminarea, aerului din circuit, la punerea în funcțiune” a. pompei, 
iar dopurile inferioare pentru eliminarea impurităților.:Circulația, combustibilului după schema 
A asigură o răcire mai intensă a capului pompei de injecție și antrenează bulele de aer şi impu- 
zitățile care s-ar depune în canalele pompei de injecție, deoarece debitul livrat, de pompa de 
alimentare trece integral prin corpul pompei de injecție. ‘Schema B are ca avantaj că debi- 
tul suplimentar livrat de pompa de alimentare ocolește filtrul fin, ceea ce mărește durata de 
funcționare a lui. În fig. 18.1, b se arată schema instalaţiei de alimentare cu combustibil a 
motorului SAVIEM 797, echipat cu pompă cu distribuitor rotativ. 


18.2. INJECTORUL 


Injectoarele se împart în două mari clase: injectoare deschise și injectoare 
închise. Injectorul este închis sau deschis după cum orificiul de pulverizare 
este sau nu este controlat de un ac sau de o supapă. Motoarele de autovehicule 
folosesc injectorul de tip închis cu ac. După modul în care se comandă deschi- 
derea acului, injectoarele se împart în trei grupe: cu comandă hidraulică (folo- 
site curent pe motoarele de autovehicule), cu comandă electrică și cu comandă 


mecanică. 
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` etanşarea. Canalul 76 practicat în corpul in- 


„ Injectorul Bosch reprezintă o soluție cla- 
sică de injector cu comandă hidraulică (fig. 
18.2) ȘI este fabricat curent de IMF— Sinaia. 

Injectorul are un corp 7 la care se fixează 
pulverizatorul 2 prin intermediul piuliței 3. 
În corpul pulverizatorului se introduce acul 
4, acționat Prin intermediul tijei 5 de arcul 
elicoidal cilindric 6. Tensiunea arcului se re- 
glează prin intermediul șurubului de reglare, 
7, care se deplasează în piulița 8 și se fixează 
cu contrapiuliță 9. Arcul se sprijină pe discu- 
rile 70 şi 17. La partea superioară a corpului 
este montat capacul 72, care asigură etanșei- 
tatea prin garnitura 73. Filtrul 74 retine im- 
puritățile mecanice, iar garnitura 75 asigură 


FD 
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jectorului serveşte pentru deplasarea - 
tibilului de la îi tota de înaltă Sa 
prin racordul 77 la pulverizator. Corespon- 
dența dintre canalele 76 și 78, ultimul prac- 
ticat în corpul pulverizatorului, se asigură 
la montaj prin intermediul știftului 79. Ri- 
dicarea acului de pe sediu are loc sub actiu- 
nea forței dezvoltate de presiunea combusti- 
bilului din camera pulverizatorului CP 
asupra gulerului acului, realizat prin prelu- 
crarea acului cu două diametre diferite. In- 
Jectoarele descrise se numesc cu comandă Cf 
hidraulică deoarece deschiderea acului este 
efectuată de combustibil. Acul (fig. 18.3) 
este de tip lung sau scurt. Corpul 7 al acului cp 
asigură etanșarea și se prelucrează cu precizie 
mare (jocul dintre ac și corp este de 1,5...3 ; 
um). Conul 2 preia presiunea combustibilului | Fis- 18.2. Injector închis cu comandă 
și bt ridicarea acului; conul 3 serveşte iz ia 
pentru etanșare; coada 4 preia sau transmite forta de acţiona: ij 
măreşte lungimea pulverizatorului, cerută în de Mt, R e e 
injectorului în chiulasă. Deși jocul dintre ac şi corp este mic datorită presiunii 
ridicate, combustibilul scapă în 
corpul. pulverizatorului și este 
evacuat prin racordul 20; la mo- 
toarele policilindrice, uniformita- 
tea presiunii de injecție se reali- 
zează prin reglarea la banc a 
injectorului cu ajutorul șurubului 
de reglare 7 (v. fig. 18.2) 

; Reglarea se execută pe un 
dispozitiv simplu (fig. 18.3, c) cu 
ă acţionare manuală, prevăzut cu 
Fig. 18.3. Tipuri de ace tru inj: i n piele iar a a 
dispozitiv de verificare ies a ET O Ace sedin. Sia 
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Fig. 18.4. Ac cu vîrf și ac cu ştift pentru injectoare închise. 


După forma virfului acului, injectoarele se împart în două clase: injectoare cn ac cu vîrf 
conic (fig. 18.4, a și b) și injectoare cu ac cu vîrf profilat (c şi d) sau ac cu ştift. Ciud știftul este 
cilindric, rostul lui principal este de a curăți orificiul pulverizatorului de depunerile carbonoase: 
Cînd ştiftul este dublu tronconic, la acțiunea de autocurățire se adaugă efectul de dispersiune a 
jetului: particulele de combustibil se lovesc de ultima suprafață conică și formicază; un jet de forma 
unei pînze conice cu unghiul la vîrf cuprins între 40° și 60°. Pentru a realiza etanșarea, acul cu 
ştitt se sprijină cu briul de etanșare pe sediul conic. Grosimea, briului de etanșare este de 0,1 mm, 
ceea ce asigură o presiune ridicată de contact. Cînd ştiftul este dublu tronconic, la ridicarea lui 
secțiunea de trecere variază (fig. 18.5). Din această cauză aria secțiunii echivalente poo ia 
ridicarea unui ac cu știft (curba 1) se deosebeşte de cea realizată la un injector cu ao cu virf ‘conic 
(curba 2), prin aceea că la începutul injecției crește lent, Ca urmare, la începutul injecției se intro- 
duce o fracțiune mică din doza pe ciclu, doza principală introducîndu-se ulterior. Această parti- 
cularitate este convenabilă pentru limitarea mersului brutal; cu toate acestea, injectorul cu știft 
nu se poate utiliza, decit la camerele de vîrtej, deoarece dă un jet cu penetzaţie redusă, ELA 
camerele unitare de ardere se utilizează injectoarele cu ac cu vîrf conic cu mai multe orificii, 
ceea ce asigură distribuția convenabilă a combustibilului și penetrației mari a jetului; 
unghiul 6 dintre axele orificiilor se optimizează. La motoarele cu camere de preardere, fiind 
necesar un jet compact ca penetrație mare, se utilizează injectoare cu ac cu vîrf. conic cu un 
singur orificiu. i A 

Injectorul se așază în locașul din chiulasă într-o poziţie univocă, deoarece orificiile pulveri- 
zatorului trebuie să orienteze jetul de combustibil după direcţii determinate de cerințele pro- 


Fig. 18.5. Variația secțiunii de Fig. 18.6. Fixarea  injectorului în chiulasă. 
curgere la ridicarea acului cu 


ştift (7) şi cu vîrf (2). 
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cesului de formare a amestecului. De aceea, nu se montează ca o bujie prin înșurubare. Injecto- 
rul se fixează, în locaş cu o bridă (fig. 18.6, a) cazul motorului SAVIEM 797 sau cu o piuliță (b), 
cazul motorului MAN-D 2156. Între locaș și injector se prevede o garnitură, de etanșare. Poziţia, 
axială a injectorului în cilindru se optimizează fiind impusă de penetrația, jetului, 


Ecuația echilibrului static al acului este 


Fo + kh, = pin(da — d3)]4 + pundij4, (18.2) 

unde Fo este tensiunea inițială a resortului; k — constanta elastică; ha — 

ridicarea acului; p; — presiunea combustibilului din camera pulverizatorului ; 

da şi d, — diametrele acului și vîrfului; 4, — presiunea combustibilului sub 

vîrful acului, mai mică decît Pa, din cauza laminării (v. fig. 18.4, a). 
Condiţia de ridicare a acului de pe sediu este 


Fo = Pron(da — d6)]4 + Peumda]4 (18.3) 
deoarece inițial 4, = 0 iar f, = Pe. Presiunea p din camera pulverizatoru- 
lui, la care se ridică acul injectorului de pe sediu se numește presiune imțială 
de injecție. În relaţia (18.3) presiunea fọ apare ca un parametru cunoscut, 
impus de caracteristicile jetului (finețe, omogenitate, penetraţie, dispersie), 
care depind de ps prin Wọ din relaţia 4.1'(v. par. 4.1). La proiectare se asi- 
gură reproducerea lui ps fie prin controlul tensiunii inițiale Fọ a resortului, fie 
prin dimensionarea. convenabilă a gulerului (diferența 4,—4,). Faptul că 
injecția începe și se termină la o presiune ridicată constituie principalul 
avantaj al injectorului cu ac. Injectorul cu ac cu comandă hidraulică are un 
avantaj suplimentar: nu pretinde un organ special de comandă, ceea ce explică 
marea lui răspîndire. Printre dezavantaje se menţionează : uzarea accentuată 
a acului pe brîul de etanșare, la așezarea cu şoc pe sediu; vibrația sistemului 
ac-arc, care perturbă injecția normală. 

După ridicarea acului, presiunea p; din camera pulverizatorului este redusă 
de secțiunea de laminare oferită de vîrful acului, ca urmare Pen < Po < Pi 
Din relația (18.2) rezultă înălțimea de ridicare a acului 


ha = pm(d? — d2)]4h + pndèják — Fo (18.4) 


unde F, este definit de (18.3). ; 
La studiul arderii s-a caracterizat refularea de combustibil în cilindru pri 
caracteristica de injecție 


3) > Mae Fa Pela (18.5) 
unde m,(V,) reprezintă masa (volumul) de combustibil injectată în cilindru 
din momentul inițial pînă la un moment dat æ. 

Viteza relativă de injecție č; = d£,/da este 


V, (18.6) 


unde Ņ este debitul absolut de combustibil, adică: Y = (AV/dr)(da/da)= 
(dV/da) (da/d=), iar da = 6n dr (din rel. 1.5), deci V = V,6n. Debitul mo- 
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mentan se determină din ecuaţia debitului și a vitezei Wọ prin orificiile pulve- 
rizatorului, de secțiune Ag și coeficient de debit ua: i 


. 2 isa : 
P = podolae): Wo Zepa 0 D 
iar viteza relativă de injecție este 
ue roj 2 pu) (18.8) 
E, => 6n 7, o (+ cil 


ină relativ ușor cu simplificarea p, = fi: a : 
Eo a E E aT a analitic sau moe 
mental cu un receptor de presiune. Prin integrare rezultă sa T e 
injecție £,. De-a lungul anilor, investigația experimentală a parcurs calea 
inversă: s-a determinat £, din relația (18.5), apoi prin derivare s-a obținut &;. 
În figura 18.7 se arată curbele £, și &,. 3 F 
Se numeste caracteristica injectorului dependența p;(V) sau BV): 
Caracteristica injectorului rezultă din relația (18.8) 


Pe a; (18.9) 
= Pau ri Pi; 
Pi Pon 2(u,A.)? 
ea se ridică pe un stand de încercare, în regim staționar, deci pe baza debitului 
mediu V (v. par. 18.9). Debitul mediu de combustibil este 


Ý = Pi, = 6n JA = 6V o - (18.10) 
unde s-a ţinut seama de (1.5), 7; ṣi Aa, fiind durata injecției în secunde, res- 
pectiv °RA. Relația (18.9) devine : 

=, 18 = 
z u 7 de put Ea 6 E (18.11) 
sl dd 79007 ca 30 


Se observă că presiunea 4, creşte proporțional cu pătratul ma 
La motoarele de autovehicule turația variază în raportul 1: 10 Caratia 
nominală 2500 rot/min, turația de mers. în gol 250 rot/min) eci 
presiunea p; variază în raportul 1: 10. Dacă presiunea de injecție în regim 

nominal este corespunzătoare cerinţelor de pulverizare, 
£. la turaţii mici sau mers încet pulverizarea este com- 


însă Ke promisă. Secțiunea echilaventă PeAe Se determină din 
8 pe ecuațiile de laminare: b; — fy = pc%?|2(u»4,) unde, sec- 
6 o6 tiunea oferită de acul pulverizatorului este A, = Tå ,ħa 
4 u sing (v. fig. 18.5); po — Pen = peV"]2(ho4o); prin în- 
2 72 sumare rezultă diferența pı — Peu = peV?2(1 [l4 + 
d + 1/(vo40)?) adică, inversul pătratului secțiunii echiva- 

W 16 Zar lente este 

Fig. 18.7. C: teristi il 1 

gi 5 Aea o eE Lo a 089 
É în procente). - (peA)? (vnda sin B) (uo o) 
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Caracteristica injectorului se determină analitic și experi- 
mental. Dacă se substituie relația, (18.12) în (18.11) și se rezolvă 
sistemul de ecuații (18.4) şi (18.11) cu necunoscutele Pi ȘI h, se 
obține caracteristica injectorului (fig. 18.8). Presiunea din 
amontele orificiilor de pulverizare variază după o parabolă, iar 
presiunea, din camera pulverizatorului (p= p,) la început scade ușor, 


trece printr-o valoare minimă corespunzătoare debitului critic Fr 
după care crește, tinzind către valoarea p,. Această alură de 
variaţie este determinată, de faptul că la valori mici ale debitului, 
căderea de presiune p; — p, creşte mai încet decit căderea 
Te BE Caracteristica, cb presiune Po — Poir Doph, cum se va arăta ulterior, această 
injectorului cu comandă împrejurare are consecințe importante asupra funcționării sta- 
hidraulică cu ac cu virf bile a injectorului, În figura 18.9, a se arată caracteristica unui 
conic. injector Bosch cu virf conic pentru trei presiuni de injecție (trei 
tensiuni inițiale ale arcului). |, 
Caracteristica injectorului cu ac cu știft (fig. 18.9, b) se determină mai dificil, deoarece legea 
de variaţie a secțiunii la ridicarea acului este mai complicată (v. fig 18.5). 
O modificare a caracteristicii injectorului se obține dacă se limitează înălțimea de ridicare 
a acului. În adevăr, cînd capătul acului se reazemă de opritor, secțiunile de. trecere devin inva- 
riabile, ca urmare căderea totală 


de presiune devine p;—p,u = tV2, Curbele de ridjcare ole oculuilho) presiunile p și p, in Trtf2 de debitul de 
unde ý depinde de Eai de Da satu iecore ISO, SRI sa 
trecere invariabile. Ca urmare, oeri) | 
caracteristica injectorului de vine 
o parabolă. În, cazul injectorului 
cu ac cu virf conic, alura carac- 


=: 
| 


teristicii din domeniul V = 0... 


AARE a! 
| 
E 

3 himo —=— 


i 
ji 


j] 
| į 
= ji 


„Vp nu se schimbă (fig. 18.10,a) 
dar se deplasează spre stînga; 
în cazul injectorului cu știft dublu 
tronconic, “alura, caracteristicii se 
modifică evident (b). Înălțimea de 
ridicare a acului se limitează la 
unele injectoare la 0,3...0,7 mm. 0 
Limitarea înălțimii de ridicare a 
acului ʻare o acțiune favorabilă 
asupra pulverizării (tab. 18.2), 
deoarece aria secțiunii de trecere 
a combustibilului se menține la 
o valoare redusă. 


Experiențe de mare fi- 
nețe, efectuate în tară [13] 
au evidențiat rolul deosebit 
pe care-l:are jocul dintre 
vîrful acului și orificiul pul- 5 
verizatorului și geometria. p . „2 i BI 

N > : > 20) 
vârfului acului cu știft asu- a 
pra caracteristicilor injecției 
și performanțelor de econo- 
micitate și putere ale mo- 
torului. Astfel, urmărind 
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Fig. 18.9. Caracteristicile experimentale ale injectorului 
cu ac cu vîrf (a) și cu ştift (b). 
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Fig. 18.10. Influența deplasării limitate a acului asupra caracteristicii 
injectorului. 


variaţia diametrului mediu d, al picăturilor de combustibil cu unghiul RAP 
(unghiul de rotație a arborelui pompei), pe baza fotografiilor picăturilor 
din jet, luate din 1,6 în 1,6 grade (fig. 18.11, a), se constată existența unui 
joc optim (Azc)op, între vîrful acului și orificiul pulverizatorului, la care dp 
ăstrează o valoare redusă pe toată perioada injecției (b) ; totodată fotogra- 
ierea rapidă a jetului evidențiază modificarea penetrației lui odată cu vari- 
ația jocului A. Aceste modificări influențează întîrzierea la declanșarea. 
arderii rapide și gradul de formare a amestecului, ceea ce conduce în final 
la realizarea unor valori optime ale consumului specific efectiv de combus- 

tibil şi a puterii motorului (c). 
Tabela 18.2 


Yofiuenţa înălțimii de ridicare a acului injectorului asupra îineței de pulverizare 


Înălţimea ha [mm] | 0,245 | 0,340 | 0,445 


| 18,2 | 27,5 al 39,7 


Diametrul mediu dp al particulei [um] 


Dimensionarea orificiilor pulverizatorului. Din relația (18.7), cu simpli- 


ficarea p, = p; rezultă V care se substituie în (18.10) și rezultă doza de com- 
bustibil în unități de volum 


LA td (bio — Pet) T7: 10° [mm?/ciclu]. (18.13) 


Din relația (1.37) rezultă ñ, adică 7, = îă.] e, sau 
Y, = 8 333 ve,P,] es în [mm°]ciclu], (18.14) 


unde c, este în g/kWh (g/CPh); P, în kW(CP); e, în kg/m? (y, în kgf/m?) ; 
n în rot/min. Notîndcuz, numărul de orificii rezultă Ao = z/nde/4-10-“m2, 
unde d, în mm; se ţine seama că 7, = Aa /6n și se substituie relația 
(18.14) în (18.13): : 


8 333v GI _ nd [2 y p At 3 
pin boz, 4 Pe (fa fan i 6n 0 
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sau, pentru motorul în patru timpi 


do 134 | - “TR mm]. 1 
uotz;A aV pe(Pio— Beau) sl (1815) 


Coeficientul de debit, bo al orificiului pulverizatorului variază între 
0,65.. -0, 70. Diametrul orificiului nu trebuie să coboare sub 0,1...0,2 mm 
valoare limitată de tehnologia de fabricaţie. geo 

Viteza de curgere prin orificiul pulverizatorului este 


Wo = 1,414 V (Pio — Pen) lpo (18.16) 
În relațiile (18.13), (18.15) ṣi (18.16), 5 este în N/m? ; Ad'în m?; Pe în kg/m8, 


| dac 0029mm 


das 0011 
120 K 
100 Pi ES 
Ne cine 
E (das) ata Sp 
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2465 d e 16010 a ERAP] 


a 
A n=1000 rot/min 

28 N 
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Sa 
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T s; 

N og) "7 E rotlmin a 
n= 1000 poifmizh 240 =) 
` z wS 
l Sea / n=80Broț/min : S 
Saras 220 3 

`a : 

5 r 20 & Fig. 18.11. Influența unor factori 
Er n=1003rat/min z, lopp | asupra cazacteristicilor de pulverizare 
E SI rr ga şi p erformanțelor motorului. 

E) E Ai e 
S n=800 rot/min 
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Exemplul numeric 18.1. Să se determine debitul unghiular mediu, viteza relativă medie de 
injecție, diametrul orificiilor și viteza, combustibilului prin orificiile unui injector destinat unui 
motor în patru timpi care dezvoltă 154 kW (210 CP) la 2500 rot/min. Se cunoaște: c, = 
=245 g/kWh (180 gt/CPh): u9=0,7; i=6 cilindri; z,=3 orificii ; Ax;= 20RA; p = 830 kg/m? ; 
Pip = 230 daN/cm?; beir EN daN/em?. 

R. Se aplică (18.14): V, = 8333 -4 -245 - 154/850 -6 -2000 = 123,3 mm8/ciclu. Din (18.10) 


rezultă: V„ = 123,3]20 = 6,2 mm RA. Din (18.6) rezultă: E, = 6,2[123,3=0,05 mm®/mmē 
RA = 5,0%|°RA (v. şizel. 4.73). Din (18.15) rezultă: de = 13,4(245-154/0,7-6:3-20 -(850. 
„230-105 — 30-10 5))0;5)045 = 0,453 mm. Din (18.16) rezultă: W= 1,414 ((230 -105 — 30 -105)/ 
[850)05 = 217 mys. Ă 


18.3. POMPA DE INJECȚIE 


Pompa de injecție trebuie să fie de tipul cu piston, deoarece numai o 
astfel de pompă asigură presiunile ridicate cerute de o bună pulverizare. În 
solutia clasică fiecare cilindru este alimentat separat de către o pompă indi- 
viduală. Pentru simplificarea construcției, toate pompele se unesc într-un 
bloc unic 7 (fig. 18.12) ; în acest caz, pompa de injecție reprezintă un ansamblu 
de elemente de pompă sau elemente vefulante 2, care au comun alimentarea cu 
combustibil 3, antrenarea, cu arborele 4, reglarea automată a turaţiei cu regu- 
latorul 5 și reglajul dozei de combustibil (sarcina) cu cremaliera 6. Din cauza 
blocului unic apare necesitatea conductelor de legătură. În unele cazuri se 
elimină conductele de legătură, iar pompa. de injecție și injectorul formează 
un ansamblu comun, denumit pompă-injector; în aceste cazuri în chiulasa, fie- 
cărui cilindru se montează o pompă-injector. Deoarece pompa lucrează la 
presiuni ridicate, este necesar să se asigure o bună etanșare. Etanșarea cu 
garnituri nu se utilizează deoarece garniturile se uzează, rapid. Etanșarea 
pistonului pompei în cilindru se obține prin reducerea. jocurilor. la valori 
foarte mici realizate prin rodaj, cuprinse între 1,5 și 3 um. În acest scop, 
lungimea pistonului este sporită în raport cu diametrul său, iar uneori se prevăd 
șanțuri de laminare pe piston. 


Deoarece doza de combustibil este foarte redusă, dimensiunile principale ale pompei — 
diametrul și cursa pistonului — trebuie să fie atît de mici încît apar dificultăți de ordin tehno- 
logic. Astfel, pentru o cilindree de 11 doza pe ciclu este aproximativ de 50 mm? Sea VslVe = 
= 106/50 = 20 000, adică la plină sarcină volumul dozei este de 20 000 ori mai mic decît volu- 
mul cilindreei, iar în regim de mers în gol 
acest raport ajunge pînă la 100 000. Din 
această cauză s-au dezvoltat două metode 
6 de reglare a debitului de combustibil 
(sarcina motorului). În prima metodă, 
pompa, de injecție aspiră doza pe ciclu 
necesară fiecărei sarcini a motorului și o 
refulează integral spre injector, de aceea, 
această, metodă se numește metoda de 
reglare prin aspirație variabilă și descăr- 
care totală. În a doua metodă, pompa 
2 aspiră o cantitate de combustibil mult 
y maimare decît doza pe ciclu, dar refulează 

numai o fracțiune din cantitatea aspirată, 


Tig. 18.12. Pompa de injecție cu elemente de pomp: 
independente. 
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Prin variația cursei pistonului |-cu camă cu profil variabii 
: —cu comă cu profil constant 
- si culbutor cu punct de 


Pompe cu reglarea sarcinii ear p 
C I Și 4 oscilație variatil cu manson 


prin ospirafie variabilă și des- 
cărcore totală. Prin laminarea variabilă a 


| aspirației 


Prin supapă comandată 
Pompe cu amina sarcinii 
prin aspirație invariatilă și$ Prin laminare 
descărcare parțială. -cu piston ~ sertar și supapă 
Prin sertar de aspirație 
-cu pisfon- sertar fără supapă 
de aspirație 
Fig. 18.13. Clasificarea” pompelor de injecție după metoda de reglare. 


de aceea această metodă se numește metoda de reglare prin aspirație invariabilă şi descărcare 
parțială: Prima metodă, se poate utiliza la motoarele cu o cilindree ridicată, de cîteva zeci 
sau sute de litri; a doua metodă este utilizabilă pentru toate tipurile de motoare. inclusiv cele 
cu o cilindree mică, deoarece volumul pompei poate fi mult mai mare decît cel corespunzător 
dozei pe ciclu. Din această cauză, a doua metodă se utilizează curent la motoarele de autove- 
hicule. În figura 18.13 se arată o clasificare a pompelor de injecție după metoda de reglare. 

Pentru o injecție, pistonul efectuează. două curse: una de aspirație și una 
de refulare. Antrenarea pistonului în cursa de refulare poate fi rigidă sau 
elastică. Antrenarea rigidă, prin camă, prezintă ca avantaj principal posibili- 
tatea alegerii legii de mișcare a pistonului în concordanţă cu cerințele pro- 
cesului de injecție; la antrenarea elastică, prin arc, legea de deplasare a pisto- 
nului nu poate fi controlată, în schimb, la o sarcină dată, presiunea de injecție 
nu depinde de turație, iar construcția se simplifică. ` 

Schema de principiu a unei pompe de injecție se árată în figura 18.14, a. Pompa se compune 
din cilindrul 1 în interiorul căruia se deplasează pistonul 2, antrenat de cama 3 în cursa de refu- 
lare, prin intermediul tachetului cu rolă 4, și de arcul 5 în cursa de aspirație. În capul cilindrului 
sînt prevăzute supapele de aspirație și refulare 6 și 5 cu arcurile lor. Funcționarea pompei se 
înțelege ușor. Se observă că, principial, pompa prezentată poate utiliza, oricare din cele două 
metode de reglare. Astfel, dacă supapa, de aspirație 6 nu este comandată din exterior, evident 
pistonul refulează, întreaga, cantitate de combustibil aspirată. Variația cursei pistonului , deci 
reglarea dozei de combustibil, se obține prin deplasarea, axială a camei, care are un profil tron- 
conic. Dacă profilul camei este! cilindric, pompa aspiră o cantitate invariabilă de combustibil. 
În acest caz, doza pe ciclu se modifică, comandiînd din exterior deschiderea supapei de aspirație 
(detaliul a). 

La pompele. care realizează reglarea, debitului prin aspirație invariabilă și: descărcare par- 
țială este evident că numai o fracțiune din cursa de refulare reprezintă. cursa, utilă, în care se 
refulează volumul dozei de combustibil; restul cursei se numește cursă moartă. Cursa, moartă 
poate fi plasată înaintea, cursei utile, după ea sau încadrează cursa utilă. Care este soluția cea 


mai avantajoasă? Deoarece A = dV/da, dacă se notează cu Aa aria, secțiunii transversale a 
pistonului și cu s deplasarea, lui, evident dV = Ap ds; notînd cu np turația arborelui cu came al 
pompei și cu «unghiul RAP, rezultă t = a/6n = ap/6np adică g = (nnp) ap sau da = (v/2)da, 
unde y este numărul de timpi ai motorului (la motorul în patru timpi se produce o injecție la două 
rotații a arborelui cotit, deci turația axului pompei de injecție este 7, = (1/2)n). Ca urmare: 
ý 4 ds 2A ds 

E ? da ta 


P? 


(18.17) 
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Fiind dat profilul camei, rezultă, legea, de deplasare a pistonului s = f(x) (fig. 18.14, b) şi 
viteza pistonului pompei W = (ds/dap) = f(x) (0). Se observă că debitul unghiular variază 
pentru o injecție în limite largi. Substituind pe Ya din relația (18.17) în (18.6) se obține viteza 
relativă de injecție, pentru v=4 5 


E, = (4127 J{äsldap) = (49/7 o) (asia), (18.18) 
relație care arată că E, (și primitiva £,) depinde de profilul camei. Dacă se scrie relația (18.11) 
pentru valori momentane și se substituie V, din (18.17) se obține, pentru v = 4 

Pi = Poun + 45 PA plite)? mP(ăs/dag)?, (18.19) 


ceea, ce arată că presiunea în camera pulverizatorului variază sensibil pe ciclu, cu viteza pisto- 
nului elementului de refulare și cu turația motorului. Ca urmare, la motoarele de autovehicule 
cu turație variabilă, fineţea pulverizării se compromite în regimurile de turație redusă și mers în 
gol (tab. 18.3); totodată este afectată, penetraţia, jetului, De aceea, pentru a, evita presiunile 


Tabela 18.3 
Influența turaţiei pompei de injecție asupra îineţei de pulverizare 
Turația pompei [rot/min] | 1 | æo | æ 
Diametrul mediu dy al picăturii [um] | 18 | 24 | 32 


de injecție reduse la începutul și finele injecției, este necesar să se elimine porțiunile din cursă pe 
care pistonul se deplasează, cu viteze mici. În acest scop cursa utilă s,, se plasează în domeniul 


vitezelor mari și se încadrează, cu două curse moarte, Sam și Sme în care vitezele de deplasare sînt 


reduse (v. fig. 18.14). Se observă, că, această soluție nu este posibilă la pompele de tipul cu aspi- 
rație variabilă şi descărcare totală deoarece cursa utilă este aceeași cu cursa de refulare. 
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l 
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a r % 
Fig. 18.14. Schema de principiu a unei pompe (a) și cinematica pistonului (b şi c). 
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18.3.1. POMPA DE INJECȚIE CU PISTON-SERTAR 


Construcție şi funcționare. Pompele de injecție cu piston-sertar au o mare 
răspîndire în domeniul motoarelor de autovehicule deoarece au o constricție 
simplă, o siguranţă sporită în funcționare, se deservesc ușor și asigură o uni- 
formitate relativ ridicată a debitului de combustibil. Pompele cu piston- 
sertar sînt de tipul cu aspirație invariabilă și descărcare parțială. Pentru 
simplificarea construcției funcția supapei de aspirație comandate (fig. 18.14, 4) 
este preluată de însăși pistonul pompei, care a primit denumirea de piston- 
sertar, întrucît distribuie combustibilul în cilindrul pompei în raport cu 
sarcina motorului. În figura 18.15 se arată un element de pompă și, alăturat, 
cîteva detalii principale. În cilindrul 7 se deplasează pistonul-sertar 2, acționat 
într-un sens de cama 3, fixată pe axul 4, iar în celălalt de arcul 5. Cama acțio- 
nează prin intermediul tachetului 6 prevăzut cu rola 7, fixată pe axul 8 prin 
intermediul unui rulment cu ace. Tachetul transmite mișcarea la tija pisto- 
nului prin intermediul şurubului de reglare 9. Arcul se reazemă cu un capăt 
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Fig. 18.15. Element de 
d pompă şi organele compo- 
nente caracteristice. 
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pe discul fix 70, iar cu celălalt pe discul mobil 77, fixat la capătul tijei pisto- 
nului. Pe cilindrul 7 se roteşte liber bucșa 72, prevăzută la partea inferioară 
cu două ferestre 73 (v. detaliul a); la partea superioară a bucșei rotitoare se 
fixează coroana dințată 74 cu ajutorul șurubului 75. Coroana dințată angre- 
nează cu cremaliera 76, iar pistonul-sertar angrenează cu bucșa rotitoare prin 
proeminenţele 77, care se deplasează liber în lungul bucșei, prin ferestrele 73. 
Cilindrul comunică prin orificiile de alimentare 78 (detaliul b) cu canalul de 
combustibil 79, practicat în corpul 20 al pompei. La partea superioară a cilin- 
drului se plasează supapa de refulare 27 cu scaunul ei 22 ; supapa de refulare 
este menținută pe sediu de arcul 23 închis în racordul de presiune 24. Supapa 
de refulare (detaliul c) intră în scaunul ei cu coada cilindrică, pe care sînt 
practicate șanțuri longitudinale pentru trecerea combustibilului. Ea asigură, 
etanșarea prin gulerul conic 25. Capul pistonului-sertar comportă o prelucrare 
specială (detaliul 4): se prelucrează la strung gulerul g, se frezează canalul c 
care stabilește legătura dintre spațiul de deasupra pistonului și guler și se 
frezează o rampă elicoidală 7. Pe corpul pistonului se prelucrează șanțul 
de laminare 7. 

Pompa funcționează astfel (fig. 18.16): cilindrul se umple cu combustibil 
la sfîrșitul cursei de coborîre, cînd pistonul descoperă orificiile de alimentare 
(poziţiile 7 și 2); apoi, cînd pistonul se ridică, pompa nu refulează, deoarece, 
inițial, orificiile de legătură cu canalul de joasă presiune sînt deschise astfel că, 
cilindrul: se descarcă (poziția 3), iar pistonul execută prima cursă moartă, 
pînă în poziția 4, cînd acoperă complet orificiile și izolează cilindrul față de 
exterior. Teoretic, cursa de refulare începe din poziţia 4 și durează pînă cînd 
rampa elicoidală atinge marginea inferioară a orificiilor de alimentare (poziția. 
5). Din acest moment, combustibilul din cilindru are acces spre canalul de 
joasă presiune, prin canalul și gulerul practicate pe capul pistonului (poziţia 6), 
de aceea pompa încetează refularea,. dar pistonul continuă încă să se ridice, 
efectuînd cea de-a doua cursă moartă. Pistonul n-are voie să depășească pozi- 
ţia 6, deoarece, din acest moment (poziţia 7) izolează din nou, cilindrul de 
exterior și începe o nouă cursă utilă (poziția 8), ceea ce nu este permis. 

Reglarea debitului în concordanță. cu sarcina motorului se realizează prin. 
deplasarea cremalierei. Aceasta angrenează cu coroana dințată fixată pe bucșă 
şi rotește bucșa, care la rîndul ei rotește pistonul-sertar, prin intermediul 
proeminențelor 77 ale acestuia. Ca urmare, dacă la plină sarcină (fig. 18.17, 
poziţiile 7 și 2) lungimea rampei elicoidale în dreptul orificiului de alimentare 
era maximă și pistonul refula doza maximă, la rotirea. pistonului-sertar în 
sensul invers acelor ceasornicului (pozițiile 3 și 4), cursa utilă a pistonului 
se micșorează. deoarece înălțimea rampei elicoidale din dreptul orificiului de 
alimentare s-a redus. Cursa utilă se anulează și refularea încetează, cînd 
canalul frezat pe capul pistonului vine în dreptul orificiului de alimentare 
(poziţia 5) astfel încât cilindrul este în comunicație permanentă cu canalul de 
joasă presiune. 
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Fig. 18.16. Pozițiile caracteristice ale pistonului-sertar în funcționare. 
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Fig. 18.17. Poziţiile pistonului-sertar la diverse sarcini. 


Reglarea uniformității debitelor. Cînd pompa de injecție este alcătuită 
din mai multe elemente de refulare, este necesar să se corecteze debitul de 
combustibil pentru a asigura o debitare uniformă. În acest scop se slăbește 
şurubul 75 (fig. 18.15). Menţinînd cremaliera într-o poziție neschimbată, se 
rotește bucșa 72 și odată cu ea pistonul sertar, pînă cînd debitele refulate 
de diferite elemente de pompă ajung în limitele prescrise. 

Reglarea uniformități avansului la injecție. Începutul cursei utile este 
precizat de poziția şurubului de reglare 9 (fig. 18.15). În exploatare, din 
cauza uzării pieselor din sistemul de comandă, avansul la injecție se modifică. 
El se corectează și se uniformizează între elementele pompei prin deplasarea 
axială a șurubului de reglare, care se asigură contra rotirii cu o piuliță. 


Rostul supapei de refulare. Supapa de refulare întrerupe legătura, dintre conducta de înaltă, 

presiune și cilindrul pompei de injecție, în intervalul dintre două curse utile. Cînd cursa de refu- 

n lare încetează, supapa se așază pe scaun sub acțiunea resortului și împiedică aspirația combus- 
tibilului din conducta de înaltă presiune, aspirație care ar face imposibilă reluarea injecției. 

Supapa de refulare îndeplinește și o a doua funcțiune: descarcă conducta de înaltă presiune de 

Í presiunile reziduale ridicate, ceea ce reduce solicitarea conductei între două injecții, dar mai ales 
asigură întreruperea bruscă a injecției, ameliorînd astfel fenomenul de picurare (v. p. 713). 

În acest scop supapa de refulare este prevăzută cu un guler cilindric 26 (fig. 18.15, c), astfel că 

la coborîrea supapei, gulerul întrerupe legătura cu conducta de înaltă presiune, înainte ca supapa 

să se fi așezat pe sediu (fig. 18.18, a). La cobortrea în continuare a supapei cu distanța h(b), 
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Fig. 18.18. Acțiunea supapei de refulare (a şi b). Influența cinematicii sistemului-sertar 
asupra dezvoltării jetului (c și 4). 
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Fig. 18.19. Cinematica pistonului-sertar și variaţia coeficientului de viteză pentru o camă 
cu profil normal (a) și o camă cu profil tangențial (b). 
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volumul conductei de înaltă presiune crește cu mărimea AV, = m d?h]4, ceea ce este suficient 
„pentru a permite destinderea combustibilului, care are o compresibilitate redusă, și a întrerupe 
injecția. 


Profilul Camei se alege astfel încît să se asigure caracteristica de injecție 
dorită (v. fig. 6.9); Profilul camei influențează penetrația jetului întrucât 
controlează vitezele W, și W, în perioada cursei utile (fig. 18.8, c, 4), precum și 
uzările din sistemul de comandă, Se alege o camă cu accelerație constantă, jar 
Profilul carrei se face asimetric, ceea ce asigură viteze mari în cursa utilă. În 
tigura 18.19 se arată legea de ridicare și variația coeficientului de, viteză: în 
funcție de unghiul RAP pentru două came: una cu profil normal (a) și una 
cu profil tangenţial (b). 


Antrenarea arborelui cu came al pompei de injecție. La pompele cu mai multe elemente de 
refulare, toate camele sînt fixate pe un arbore comun, care primește mișcarea de la arborele de 
distribuție 1 (fig. 18.20, a), prin intermediul unor roți dințate cilindrice, sau direct de la arbo- 
rele cotit 2 prin intermediul unor roți dințate conice (b). În toate cazurile între arborele de acțio- 
nare 3 și arborele cu came 4 se prevede un cuplaj de acţionare 5. Cuplajul de acţionare cu dinți 
(c) și (4) este format din bucșa, cu dinți 1 fixată pe arborele cu came prin pană, flanșa, 2 fixată, 
rigid pe axul de acţionare, discul cu dinți 3 fixat prin şuruburi de flanșa 2 și șaiba de legătură 4 
confecționată, din textolit și prevăzută cu patru tăieturi în care intră dinții de angrenare. Găurile 
flanșei 2 sînt ovale astfel încît, prin slăbirea șuruburilor 5 se modifică, poziţia, arborelui de acţio- 
nare față de arborele pompei, în vederea, reglăzii avansului. 

Variația avansului la injecție cu sarcina și turaţia. O soluție simplă de variaţie a avansului 
la injecție cu sarcina constă în prelucrarea corespunzătoare a rampei elicoidale. Astfel, dacă 


* Se numeşte coeficient de viteză, Cyp viteza pistonului-sertar W, la turaţia 
de 1000 rot/min a arborelui pompei de injecție. Din relaţia de proporționalitate 
Cyy]1000 = V7,]n, rezultă Wp => 1075 n, Cp, unde n, este turația pompei. 
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Fig. 18.20. Procedee de antrenare și cuplare a arborelui cu came şi al 
pompei de injecție. 


rampa, elicoidală se prelucrează la partea inferioară a capului (fig. 18. 21, a), începutul injecţiei 
pe ciclu este fix (punctul I pe curba de ridicare), dar sfîrșitul ei este variabil cu sarcina, (punctele 
Fa şi Fa); cu al doilea piston-sertar (b) începutul injecției variază (punctele I}, T, etc.), iar avansul 
la injecție se reduce cu sarcina, ceea, ce este de dorit; ultima soluție (c) modifică atît începutul 
cît și sfîrşitul injecției pe ciclu. Ultimele două soluții pot fi folosite la motoarele la care legea de 
variaţie a avansului cu sarcina, și turația este precis determinată (de exemplu motoarele navelor 
care funcționează pe caracteristica de elice); la motoarele de automobil, întrucît la fiecare regim 
de viteză se poate trece prin toată gama de sarcini, nu se poate stabili un profil convenabil al 
rampei elicoidale, deoarece la fiecare regim de viteză, este necesară altă lege de variație a avansu- 
lui cu sarcina, De aceea, la aceste motoare se utilizează numai prima soluție. Variația avansului 
cu turaţia, necesară, mai ales la motoarele cu cameră unitară și turație ridicată, se obține însă cu 
ajutorul unui cuplaj centrifugal (fig. 18.22), format din discul conducător 1 și discul condus 2 
prevăzut cu proeminențele 3; în locașul dintre proeminențe se introduc masele 4, iar între umerii 
5 se fixează arcurile 6. Cînd turația motorului crește, masele se deplasează, radial și rotesc discul 
condus faţă de discul conducător, modificînd avansul. La reducerea turației întră în acţiune 
arcurile 6 care readuc discurile în poziția inițială. 
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“Fig. 18.21. Tipuri de rampă helicoidală și influența lor Fig. 18.22. Cuplaj centrifugal pentru 
asupra, momentelor inițial (1) şi final (F) de injecție. variația avansului la injecție cu turația 


18.3.2. POMPA DE INJECȚIE CU 
DISTRIBUITOR ROTATIV 


Pompa de injecție cu elemente de refulare pentru fiecare cilindru constituie 
«o soluție costisitoare, deoarece utilizarea unui număr mai mare de subansam- 
bluri identice, de mare precizie — piston-sertar și cilindru — scumpește fabri- 
cația și întreținerea, măreşte gabaritul, complică reglajul și limitează gradul 
de uniformitate în alimentarea cilindrilor. De aceea, în prezent se răspîndesc 
pompele de injecție care deservesc toți cilindrii motorului cu un singur element 
«de pompare, ceea ce elimină parţial sau integral toate dezavantajele pompei 
„clasice cu piston-sertar. 

Dintre pompele de injecție cu element unic de refulare, pompa de injecție 
DPA—CAV cu distribuitor rotativ și pistoane opuse se fabrică în prezent în 
“țară. Pompa de injecție (fig. 18.23, a) cuprinde distribuitorul rotativ cilindric 
1 care se mișcă în carcasa 2 (capul hidraulic). Distribuitorul este prevăzut cu 
un canal axial 3, terminat la o extremitate cu cilindrul 4, în care se deplasează 
în sens opus pistoanele plonjoare 5. Canalul axial comunică cu un grup de 
«canale radiale 6, servind pentru admisiunea combustibilului ; ele vin succesiv 
în legătură cu canalul 7 din carcasă. La cealaltă extremitate a canalului axial 
este practicat canalul radial 8, care ajunge succesiv în legătură cu grupul de 
„canale radiale 9 din carcasă, destinate refulării combustibilului spre injectoare. 
Numărul canalelor radiale 6 şi 9 este egal cu numărul cilindrilor motorului 
deservit de pompă; canalele sînt uniform distribuite în jurul axei de rotație. 
Pistoanele ó sînt acționate de inelul cu came interioare 70 prin intermediul 
unor tacheţi cu role. Combustibilul este vehiculat din rezervorul 77 spre pompa 
de injecție de către pompa de alimentare 72. După trecerea. prin filtrul 73, 
combustibilul ajunge la o pompă volumetrică cu palete 74, numită pompă de 
“transfer. Debitul refulat de pompa. de transfer este dirijat prin conducta 75 
spre distribuitor, prin conducta 76 în spaţiul din spatele pistoanelor și prin con- 
ducta 77 într-un circuit retur. Cantitatea de combustibil care curge spre dis- 
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Fig. 18.23. Schema funcțio- 
nală a pompei cu distribuitor 
rotativ. 


tribuitor poate fi modificată de sertarul de laminare 76, comandat de un regu- 
lator mecanic sau hidraulic. În circuitul de retur se montează supapa 79, care 
menţine cvasiconstantă presiunea de refulare a pompei de transfer. Combus- 
tibilul din carcasă acționează pistoanele pe fața exterioară la o presiune 
reglată de supapa 20. 
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Pompa funcţionează astfel. Combustibilul este admis în distribuitor sub 
acțiunea pompei de transfer, în perioada în care unul dintre canalele radiale 6 
(fig. 18.23, b) ajunge în dreptul canalului de alimentare 7. Refularea combus- 
tibilului spre injector are loc prin deplasarea pistoanelor de către came: în 
timpul retulării, distribuitorul se află în legătură cu injectorul respectiv prin 
«canalele 8 şi 9 (fig. 18.23, c). 

O particularitate constructivă esenţială a pompei de injecție este lipsa ele- 
mentului elastic care asigură contactul permanent între piston și camă. Ca 
urmare, cu excepţia cursei de refulare cînd pistoanele sînt acționate de came, 
poziția instantanee a pistoanelor opuse este determinată de echilibrul dinamic 
al forțelor centrifuge, de presiune, de inerție și de frecare. 

În comparaţie cu alimentarea cilindrilor motorului cu pompe individuale, 
alimentarea, cilindrilor cu o singură pompă, conduce la un timp disponibil 
pentru admisiunea și refularea combustibilului de ș ori mai mic, 7 fiind numărul 
de cilindri. Datorită reducerii timpului disponibil pentru admisiune, la creș- 
terea turaţiei spaţiul dintre pistoane se umple incomplet, din care cauză 
apare o limitare a turației maxime a pompei. Acest neajuns este înlăturat prin 
montarea pompei de transfer care realizează în amontele sertarului de lami- 
nare 78 o presiune suficientă. pentru a asigura și la turații ridicate admisiunea 
«cantităților necesare de combustibil. 


Modificarea debitului de combustibil cu sarcina se realizează pe baza prin- 
cipiului de reglaj aspirație variabilă și refulare totală, ceea ce asigură simplitatea 
constructivă, 

Principiul de reglaj se realizează prin laminarea variabilă a admisiunii cu 
ajutorul sertarului de laminare. 


Pompa, menționată, se poate dispensa, de supapa de refulare, întrucît dispune de o posibili- 
tate proprie de descărcare a, condiictelor de înaltă presiune. În adevăr, dacă legătura, dintre 
conducta de înaltă, presiune și distribuitor este menținută și după ce pistoanele au ajuns pe vîrful 
.camelor, există posibilitatea, descărcării conductei în distribuitor prin creșterea volumului dintre 
pistoane. Descărcarea, energică a conductei urmărește să realizeze o întrerupere relativ bruscă 
a injecţiei pentru a atenua fenomenul de picurare ; ea poate provoca apariția de goluri în conductă, 
pericol care este prevenit prin limitarea, deplasării pistoanelor în cursul descărcării. Dintre 
dezavantajele pompei se menționează, funcționarea cu şoc și zgomot, deoarece pistoanele nu 
păstrează contactul permanent cu cama, precum și tehnologia, de mare precizie, 

Pompa DPA-CAV fabricată în țară este alcătuită dintr-un corp turnat din aliaj de aluminiu 
(fig. 18.24). La partea frontală a corpului se fixează capul hidraulic pe care se prinde corpul 
supapei de reglare a pompei de transfer. Capul hidraulic este un organ principal al pompei care 
asigură, distribuția combustibilului în pompă și la injectoare. La partea, superioară a corpului se 
fixează, ptrghiile și arcurile regulatorului care se acoperă etanș cu un capac. În partea posterioară, 
a corpului se introduce axul pompei care are capătul exterior conic pentru cuplare; capătul 
interior se cuplează prin caneluri cu rotorul pompei. Pe axul pompei se montează masele regula- 
torului. Rotorul pompei se montează, în capul hidraulic și formează împreună cu acesta un ansam- 
blu de precizie înaltă care nu este interschimbabil. Tocmai pentru acest motiv, capul hidraulic 
în care se mișcă, rotorul se confecționează independent de corpul pompei. Extremitatea interioară 
a rotorului se cuplează cu axul pompei. La, cealaltă, extremitate se fixează prin înșurubare în 
sensul invers de mișcare, rotorul pompei de transfer; statorul pompei rotative sub forma unui 
inel se fixează în capul hidraulic. În corpul pompei se fixează inelul cu came care transmite 
mişcarea la pistonașe prin o rolă și un papuc care culisează, în locașurile practicate în porțiunea, 
mai groasă a rotorului. Pompa DPA se utilizează pentru motoare care nu depășesc 5 000 rot/min 

„și au o cilindree pînă la 1,81. Pompa are o construcție compactă. În interiorul ei circulă motorină 
sub presiune care asigură ungerea, și împiedică pătrunderea impurităților și apei. Nu necesită 
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Secțiunea 8-8 


Fig. 18.24. Pompa de injecție DPA-CAV: 


g — sertar de laminare (supapa de dozaj); 2— canal de alimentare cu combustibil controlat de supapa 7; 3 — 
anal dealimentare a distribuitorului ; 4 — bucşa exterioară a capului hidraulic; 5 — distribuitorul rotativ ; 6— bucşa 
interioară a capului hidraulic; 7 — statorul pompei de transfer; 8 — garnitura de etanșare ; 9 — rotorul pompei de 
“transfer; 70— corpul supapei de reglare a pompei de transfer; 7]— șurub de fixare a corpului 70; 72— paletele 
pompei de transfer; 73 — canalul radial al distribuitorului pentru refularea combustibiiului; 74— canal radia} 
al capului hidraulic pentru refularea combustibilului la injector; 75— canal axial al distribuitorului ; 16— supapă 
«de presiune ; 17— dispozitiv de blocare a corectorului de debit ; 78— canal axial pentru alimentare cu combustibil ; 
79 — dispozitivul de avans la injecție; 20 — inelul cu came ; 27 — pistonul plonjor; 22— placă de reglaj față; 23— 
placă de antrenare; 24— rola tachetului împingător al pistonașului ; 25— arborele de antrenare; 26— placă de 
weglaj spate ;]27 — şurubul de limitare a cursei pîrghiei de accelerare; 28— brațul sertarului de laminare supapa de 
zeglaj) ; 29— pirghia de accelerare; 30— arcul principal al pîrghiei de accelerare; 37— tija cu arc a regulatorului; 
„32— pîrghia de oprire a motorului (întreruperea alimentării cu combustibil) ; 33— braţul regulatorului : 34— capacul 
regulatorului ; 35 — racord pentru scăpări ;36— garnitură de etanșare; 37— amortizorulde vibrație; 38— manonul 
zegulatorului de turație; 39 — carcasa pompei de injecție; 40 — gaură pentru fixarea pompei de injecție; 
4l—carcasa maselor regulatorului; 42— masele regulatorului. 
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Fig. 18.25, Dispozitive pentru reglarea cursei pistonului plonjor (a), pentru reglarea presiunii 
pompei de transfer — supapa de reglare (b), pentru reglarea avansului pompei de injecție. 


lucrări pentru reglarea uniformității debitelor deoarece au un singur element de pompare. Nu 
necesită operații de întreținere în exploatare. 

În scopul unificării producției aceeași pompă DPA se livrează pentru motoare de cilin- 
dree diferită. De aceea, uzina prevede un sistem care permite adaptarea pompei în raport cu cilin- 
dreea motorului. Astfel, prin modificarea cursei maxime a pistonului se livrează doze maxime 
de combustibil, diferențiate (în anumite limite) după puterea pe cilindru dezvoltată de motor. 
Pentru aceasta, papucii 1 (fig. 18.25, a) sînt prevăzuţi cu umerii 2 care intră în fantele excentrice 3, 
executate pe discul de reglaj 22 (din figura 18.24) a cărui poziție relativă față de placa de antre- 
nare 26 se fixează cu şuruburile 4. Se observă că prin rotirea plăcii de reglaj fanta în care se 
sprijină umerii 2 permite creșterea cursei maxime a pistoanelor de la s, la sa. Supapa de reglare 
a pompei de transfer controlează presiunea, pompei de transfer și variația ei cu turația ; în plus, 
evită dezamorsarea pompei la staționare. În corpul supapei (b) se fixează bucșa 1 în care se de- 
plasează pistonul 2 de reglare, filtrul de combustibil 3 și arcurile 4, 5 și 6. În funcționare, com- 
bustibilul refulat de pompa de transfer prin canalul 7 ridică pistonul 2 care descoperă progresiv 
canalul 8, ceea, ce permite ca o parte din combustibil să se reîntoarcă: prin canalul 9 la pompa de 
transfer, reducînd astfel presiunea, de transfer. , 

Pompa, are un dispozitiv automat de variație a avansului cu turația, cu comandă hidraulică. 
(c). Dispozitivul este alcătuit dintr-o bucșă 1 în interiorul căreia se deplasează pistonașul 2, 
acționat de o parte de combustibilul refulat de pompa de transfer iar de cealaltă parte de un 
resort. Șurubul cu cap sferic 3, fixat pe inelul cu came 4 pătrunde în corpul pistonului 2. Inelul 
cu came 4 se poate roti liber în corpul pompei 2. Iniţial, pistonul este deplasat de resort spre 
stînga — avansul este minim. Pe măsura ce crește turația și odată, cu ea presiunea pompei de 
transfer, pistonașul 2 e deplasat spre dreapta, rotește inelul 4 și mărește avansul la declanșarea. 
injecției. La pornire, un dispozitiv manual blochează pistonul în poziția, de avans minim sau nul, 


18.3.3 CARACTERISTICA DE DEBIT 


Se numește caracteristică de debit a pompei de injecție variaţia dozei de 
combustibil cu turația pompei. La pompele cu piston-sertar, volumul de 
combustibil V,, care corespunde cursei utile teoretice s,, nu satisface condiția 
V, = V, decît la un singur regim de funcționare. Mai multe fenomene modi- 
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Fig. 18.26. Caracteristica de debit a pompei 300 400 500 600 700 800 mbrotimiu] 
cu  piston-sertar. c 


fică volumul V, sau cursa utilă s,. Se consideră inițial combustibilul ca un 
fluid incompresibil. Se transcrie ecuația de laminare (18.19) pentru condițiile 
de la pompă, cînd pistonul-sertar se ridică și refulează combustibilul din 
cilindrul elementului de pompare — presiunea p — în conducta de alimentare 
de joasă presiune — presiunea fą— prin orificiul de alimentare 78 de secțiune 
efectivă uaAa: d 

> s Pa Sa 4,5 Pa(4 plha4a)? m2W 3. (18.20) 


Relaţia (18. 20) arată că presiunea în cilindrul elementului de pompare 
creşte odată cu ridicarea pistonului sertar — efectul vitezei momentane Wp 
(fig. 18. 26, a). Presiunea f, la care se deschide supapa de refulare este relativ 
mică, determinată de arcul supapei. De aceea, presiunea p atinge valoarea p, 
înainte ca pistonul să acopere complet orificiul 78 (v. și fig. 18.15). Astfel, refu- 
larea combustibilului începe cu avans față de cursa geometrică *, avansul Asa, 
fiind cu atît mai mare cu cît turația este mai ridicată (Asas2 > Asa). Din cauza 
laminării un fenomen analog are loc la sfârșitul cursei utile, cînd presiunea în 
cilindru nu scade instantaneu, deși rampa elicoidală deschide parțial orificiul 
de alimentare; cursa utilă se prelungește cu valoarea As, cu atît mai mare cu 
cît turaţia e mai ridicată. Prin urmare, din cauza fenomenului de laminare, 
volumul V,, generat în cursa utilă, crește cu fracțiunile AV ay Și AV sar 

Dacă se consideră acum compresibilitatea combustibilului și deformarea 
conductei, volumul cursei utile se reduce cu fracțiunile AV,, respectiv AV, 
corespunzătoare reducerii de volum a combustibilului și creșterii de volum a 
conductei. În fine, volumul cursei utile se reduce cu fracțiunea AV, cores- 
punzătoare scăpărilor de combustibil prin jocurile dintre piston și cilindru, 
scăpări care reprezintă la plină sarcină 2...3%. Astfel, volumul efectiv 
refulat de pompă va fi: 


T, = Va HAV a + AY) — (AV, + Aa + AV). (18.21) 


* Vezi paragraful 18.9, — determinarea avansului. 
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se numeşte coeficientul de debit al pompei. Pentru sisteme de injecție cu con- 
ducte lungi, suma din a doua paranteză este mai mare decît aceea din prima, 
iar np = 0,85...0,9; pentru sisteme de injecție cu conducte scurte mp = 
0,9...1,0. Mai mult decît valoarea absolută a coeficientului n, este interesantă 
variația acestuia cu turația și sarcina. Astfel se constată că np scade sensibil 
cu reducerea turației și sarcinii (b) în primul caz datorită slăbirii fenomenului 
de laminare (scad AV a și AV int), în al doilea caz ca urmare a intensității 
scăpărilor relative. Ca urmare, doza pe ciclu se micşorează evident cu turația 
şi sarcina (c). Această împrejurare împiedică funcționarea MAC-ului pe carac- 
teristica exterioară la limita de fum pentru o poziție fixă a cremalierei (v. fig. 
9.19). De aceea la pompele cu piston -sertar se prevăd corectoare de debit care 
compensează debitul de combustibil la reducerea turației. Se disting două 
metode de corectare, şi anume: 1) modificarea debitului cu mentinerea crema- 
lierei în poziție fixă; 2) modificarea debitului prin deplasarea cremalierei. 
Dispozitivul de corectare se numește corector de debit. Cele două metode se 
realizează prin plasarea diferită a corectorului, și anume: în primul caz corec- 
torul este montat în interiorul elementului pompei de injecție, iar în al doilea 
caz în exteriorul lui. i 


Corector montat în interiorul elementului pompei de injecție. Un aseme- 
nea corector este chiar supapa de refulare care are o construcție specială 
(fig. 18.27, a) şi anume canalele executate pe supapă, care permit trecerea 
combustibilului, au în partea superioară o secțiune variabilă. Cînd turația 
creşte, refularea trebuie să se producă într-un timp mai scurt, deci viteza de 
curgere a combustibilului prin canale crește ceeea ce sporeșterezistența de 
curgere. Drept rezultat, presiunea combustibilului în amontele „supapei de 
refulare crește și amplifică forța. care lucrează asupra supapei împotriva arcu- 
lui ei. Astfel, supapa, se ridică mai mult, realizînd secțiuni de trecere mai mari. 
La terminarea injecției, cînd supapa se așază pe sediu, efectuează o cursă mai 
mare, dislocînd un volum mai mare în avalul ei. La injecția următoare, pistonul 
va trebui să trimită mai întîi combustibilul pentru a umple volumul dislocuit de 
supapă şi numai apoi com- 
bustibilul este trimis către 
injector. În acest fel este 
diminuat efectul de creștere 
a cantităţii de combustibil 
refulat de pompă către in- 
jector odată cu creșterea 
turaţiei sau altfel spus ^p 
nu mai crește cu turația. 
Dacă se fixează la turația 
de putere maximă pp doza 
de combustibil care asigură 
A = Àzp(b) atunci cînd y sca- 
de à < Azp, ceea ce mărește 
coeficientul oy de adapta- 
bilitate la tracțiune (v. și 
fig. 9.19). Supapa corectoare 


Fig. 18.27. Supapa corector şi efectul ei. 
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prezintă următoarele dezavan- 
taje: 1) nu asigură o formă 
identică a caracteristicilor co- 
zectate pentru toate elementele 
de refulare din cauza toleran- 
telor de fabricaţie a canalelor 
din supapă ; 2) produce creşte- 
rea avansului la injecție la re- 
ducerea turaţiei, ceea ce este 


dezavantajos pentru perfor- Fig. 18.28. Corector cu reazem elastic pentru cremalieră : 
manţele motorului. CE — fără corector, CLF — cu corector. 


Corector montat în exteriorul elementului de refulare. Acest tip de corector nu acțio- 
mează asupra caracteristicii pompei de injecție, ci modifică debitul pompei corespunzător 
„cerințelor motorului, printr-o deplasare suplimentară și automată, a cremalierei, numai în regi- 
mul de sarcină totală. Cu astfel de corectoare sînt prevăzute pompele de injecție echipate cu 
regulatoare pentru toate regimurile (v. par. 18.6). Prin modul Jor de acţionare, aceste dispo- 
zitive înlătură, aproape total dezavantajele arătate mai înainte. 

Dispozitivele corectoare se realizează: 1) sub forma unor opritoare elastice ale cremalierei 
de comandă; 2) sub forma unui punct mobil de sprijin al capătului pîrghiei de comandă a cre- 
malierei. Opritorul elastic al cremalierei (fig. 18.28, a) este format din cilindrul 1, în interiorul 
căruia se montează capacul mobil 2, arcul 3 și opritorul 4 fixat pe capacul 5. Cilindrul 1 este 
fixat de corpul pompei 6 din care iese afară capătul cremalierei 7, opus celui acționat de regula- 
tor. Dacă se presupune că maneta, de comandă, a pompei este în poziţia de debit maxim de com- 
bustibil și că motorul funcționează la turația n p atunci capătul cremalierei se va, găsi în poziția, a. 
Cînd dispozitivul de corecție lipsește, poziţia a este o poziție limită pentru deplasarea, cremalierei 
și corespunde reglajului A = App; în acest caz, în poziția a se găsește un opritor fix, cremaliera 
memaiputîndu-se deplasa spre dreapta pentru a mări debitul de combustibil. Dacă pompa este 
prevăzută cu dispozitivul de corecție menționat, iar maneta de comandă, este în aceeași poziție, 
atunci la scăderea turației motorului, greutățile regulatorului se apropie și sub acțiunea, arcului 
regulatorului cremaliera, este obligată să se deplaseze spre dreapta: capătul cremalierei deplasează, 
capacul mobil 2 comprimînd arcul 3, care are rolul de a restabili echilibrul de forțe. Cremaliera, 
se deplasează spre dreapta, (poziția b) cu distanța h, pînă cînd atinge opritorul 4. De obicei pozi- 
ţia b a cremalierei corespunde turației n pp, de moment maxim al motorului (b). 


Pompele cu distribuitor rotativ nu necesită un corector de debit deoarece 
funcționează după principiul aspirație variabilă și refulare totală. 


18.3.4. DIMENSIONAREA POMPEI CU PISTON-SERTAR 


Dacă se notează cu Vm, Și Vm, volumele corespunzătoare primei și ultimei 
curse moarte și cu V,, volumul cursei utile, atunci volumul total al cilindrului 
va fi V, = Vm + Va + Vm Substituind pe V, din relația (18.22) și conside- 
rînd că Vm + Vm = (0,5. .-0,6) Va, rezultă: V, = (Š dno) + (0,5. . 0,6) V; 
sau, în definitiv, 

V, = (2...2,5) y am. (18.23) 

De obicei se ia în considerare o suprasarcină a motorului astfel că doza pe 
ciclu se amplifică pînă la 25. . .30%. De aceea în relaţia (18.23) se introduce 
Pi = 125...1,30 V, iar V, rezultă din (18.14). 
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Fig. 18.29. Influența diametrului pistonului-sertar asupra performanțelor motorului (a) ; 

caracteristicile unor pompe de injecție fabricate în România (b). i 


Volumul total este evident 


rd? 


a (18.24) 


Diametrul d al „pistonului-sertar nu, se alege mai mic de 5...6 mm; 
altfel prelucrarea. și ajustarea. devin foarte dificile. Între cursa pistonului” 
sertar s și diametrul lui d există un raport constructiv, și anume s/d = 0,8... 
„++ 1,7. La mărirea diametrului pistonului-sertar s-a obținut o îmbunătăţire 
a indicilor de performanță ai motorului (fig. 18.29), ceea ce se explică prin 
reducerea cursei pistonului și deci a duratei injecţiei. Totuși mărirea exagerată 
a diametrului d nu este recomandabilă deoarece ea duce la creșterea; scăpărilor 


şi la forțe mari pe camă, deci uzuri însemnate. La motoarele de autovehicule d ` 


nu depășește 8...9 mm. Viteza medie a pistonului-sertar variază între 0,5 
și 2 m/s. Valori mai mari duc la uzuri însemnate ale camei. i 
„Pentru a unifica fabricaţia pompelor de injecție, la I.M.F. Sinaia, între- 
prindere specializată pe echipamente de injecție, se produc două, tipuri de 
pompă de injecție cu elemente independente de refulare pentru motoare de 
tracțiune. Pompa A cu dimensiunile principale s/d.= 8/9 mm: pompa B, cu 
s/d = 10/8 mm. Caracteristicile de debit se arată în figura (18.29, b), în funcţie 
de cursa cremalierei. s i 


„.... Piștonul-sertar. și cilindrul se confecționează din oțeluri de rulmenţi (STAS 1456-61, marca 
RUL1C2), aliate, laminate la cald. După prelucrare la cald, se tratează termic prin. nitrurare 
sau cementare (duritate 55...65 HRC). Operația, finală de prelucrare este rodarea reciprocă 
pentru a forma perechi. Înălțimea medie a rugozităților este de 0,05 um. Jocurile nu trebuie 
să, depășească, 2...3 um, ovalitatea — 0,001 mm, iar conicitatea — 0,002 mm. Pulverizatorub 
m arcul se confecționează din oțel rapid de scule. Corpul pompei de injecție se confecționează 
din aliaj de aluminiu turnat în cochilie (STAS 201-67 , marca ATSi5Cu), iar corpul injectoruluł 
din oțel de calitate, prin forjare în matriță. i 


18.4 CONDUCTELE DE COMBUSTIBIL 


Conductele de înaltă preslune se confecționează din oțel și sînt de tipul cu pereți groși: 
deoarece, în funcționare sînt supuse la solicitări variabile cu frecvență mare, de către o presiune 
care atinge un vîrf de 600. ..800 daN/em? urmat de o valoare minimă, după cum descărcarea este 
parțială sau totală. Diametrul exterior al țevii este de 6 mm, iar diametrul interior de 1,5 mm, 
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1,7 mm, 2 mm. Se utilizează oțel moale cu un conținut mic de sulf și 
“fosfor. Conductele trebuie să fie scurte pentru ca volumul elastic de 
“combustibil să nu producă perturbații în transmiterea semnalului de la 
-pompă la injector. Pentru același motiv au un diametru interior mic. 
Lungimea conductelor trebuie să fie aceeaşi pentru toți cilindri, pentru 
a preveni funcționarea, neuniformă a sistemului pompă de injecție-injec- 
“tor. Lungimea conductelor este hotărită de cilindrul aflat la distanța, 
cea mai mare față de pompă. Pentru cilindri apropiați, conductele”se 
-curbează cu o rază minimă de 50 mm. La capetele conductelor se exe- 
-cută prin presare la rece conuri de etanșare (fig. 18.30). 
Conductele de joasă presiune au un diametru interior mare, 10... 
...15 mm, care permite deplasarea bulelor de aer, gaze și vapori. Se Fig. 18.30. Con de 
confecționează din țevi de cupru sau oțel zincat. ctanșare. 


18.5 POMPA DE ALIMENTARE 


Pompa. de alimentare deplasează combustibilul de la rezervor la carburator 
sau la pompa de injecție. Pentru a asigura o debitare uniformă a combusti- 
bilului, pompa de alimentare trebuie să furnizeze un debit de combustibil mai 
mare decît consumul orar, de 15...30 ori la MAC și 3...5 ori la MAS. 
La MAS, deoarece filtrele de combustibil sînt simple și rezistențele hidrodina- 


- mice mici, presiunea de refulare a pompei este redusă 0,1...0,3 daN/cm3; 


la MAC, pentru a învinge rezistenţa filtrelor — de obicei două filtre — pre- 
siunea de refulare este 1,2...2,5 daN/cm 2. Pompele de alimentare sînt de mai 
“multe feluri: cu membrană, cu piston, cu roți dințate, cu palete. Deoarece 
pompele refulează un debit mult mai mare decît cel necesar, la pompele cu 
membrană și piston cursa de refulare trebuie să fie elastică, pentru a. asigura 
autoreglarea. La pompele cu roţi dințate și cele cu palete se prevăd supape de 
preaplin care deviază debitul suplimentar de combustibil din circuitul prin- 
cipal și-l reîntoarce în amontele pompei. Pompele cu membrană se utilizează 
curent la MAS deoarece sînt mai simple, au un cost redus și durabilitate ridi- 
“cată; celelalte tipuri de pompe se utilizează în general la MAC, deoarece pom- 
pele cu membrană nu asigură presiunea necesară. 


Pompa de alimentare cu membrană este formată, din două părți: corpul 1 şi capacul 2 (fig. 
18.31, a). În carcasa 1 se fixează membrana 3, confecționată din cîteva straturi de pînză îmbi- 
fbate cu un lac special. Tija 4 solidară, cu membrana se fixează la celălalt capăt al ei cu pîrghia $ 


acționată de excentricul 6; pîrghia 5 oscilează în jurul axului 7. Cursa de refulare a membranei 


are loc sub acțiunea arcului 8. Prin orificiul 9 practicat în corpul pompei se exercită presiunea, 
:atmosferică pe fața inferioară a membranei. Decantorul 10 se fixează la corpul 1 și este prevăzut 
“cu filtrul de sită 11. În capacul pompei sînt fixate supapele: supapa, 12 de aspirație și supapa, 13 
;de refalare, acționate fiecare de cîte un arc. Pompa funcționează astfel. Cînd excentricul atacă 
:pîrghia de acţionare, aceasta, se rotește în jurul axului 7/şi deplasează membrana în jos, comprimâînd 
Arcul 8. Depresiunea creată în corpul pompei produce ridicarea supapei de aspirație de pe sediu ; 
“combustibilul din decantor trece prin filtrul 11 spre corpul pompei și în același timp decantorul 
:se umple cu combustibil prin conducta 14. Cursa de refulare este elastică și începe cînd excentri- 
cul eliberează pîrghia 5. Sub acțiunea arcului 8 membrana se ridică și refulează combustibilul 
prin supapa de refulare 13 și conducta 15 spre carburator. Cînd camera de nivel constant este 
plină și supapa-ac este închisă, combustibilul nu are acces spre CNC. În acest caz, în conducta 
15 şi în corpul pompei presiunea crește, ceea ce face ca membrana 3 să parcurgă numai o parte 
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Fig. 18.31. Pompa de alimentare cu membrană. 


din cursa de refulare. Caracteristica unei pompe cu membrană se arată în (b), Curbele se referă 
la o pompă cu membrană de diametru nominal 70-mm, utilizată la MAS-uri cu un litraj de peste 


1,2 dmĉ; curbele 2 se referă la o pompă cu membrană de diametru nominal 57 mm pentru 
motoare de litraj mai redus. 


Pompa de. alimentare cu piston (fig. 18.32). În corpul 7 se deplasează pisto- 
nul 2 sub acțiunea arcului 3. Pistonul este o ca partea ceslaltă de Pia 
solidară cu tachetul cu rolă 5, acționat de cama 6 şi arcul 7. În corpul pompei 
sint prevăzute supapa de aspirație 8 și supapa de refulare 9 cu arcurile lor. 
Pompa funcționează astfel. Iniţial, pompa este plină cu combustibil. Pistonul 
coboară sub acțiunea arcului 3 și refulează combustibilul aflat sub el spre 
pompa de injecție; în același timp deasupra pistonului se produce o depresiune 
care deschide supapa de aspirație și permite umplerea pompei (a). Cînd pisto- 
nul execută cursa de ridicare sub acțiunea camei, combustibilul aflat deasupra 


Fig. 18.32. Pompa, de alimentare 
cu piston. 
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lui este refulat în spaţiul de sub piston (b). Dacă presiunea în avalul pompei: 
este ridicată, cînd tija 4 coboară sub acțiunea, arcului 7, pistonul nu se depla- 
sează, astfel încât cursa lui activă nu are loc (c). În (d) se arată caracteristica 
normală a pompei cu piston, (curba 7) și curbele de debit pentru diferite contra- 
presiuni (curbele 2, 3 și 4). 


18.6. REGULATOARE 


18.6.1. NECESITATEA REGULATORULUI 


Pompa de injecție trebuie să satisfacă anumite cerințe funcționale ale unui 
MAC. 

1) Stabilitatea la mers în gol. Presiunea medie indicată a motorului este 
proporțională cu doza de combustibil pe ciclu. Din relația (18.14) rezultă: 


pane = 8333 vceP„. Se substituie c, din (1.35) și P, din (1.18): pin, = 


„= 8333 v- (3,6 -106m * Qi) -(eV s 17/300 v). Se substituie ne = Tm" m din 


(1.29) şi fe = nm" Pi din (1.17): după simplificări rezultă 
Du = 100 MQP |V s [daN/em?), (18.25) 


unde Q, este în kJ, p, în kg/m’, 7, în mmë, Vs în dm?. La motoarele actuale 


Y JVs = 60...90 mm3/l. Din relația (18.25) rezultă că pi Ve Or, Ve 
crește cu turația la pompa cu piston-sertar (v. fig. 18.26). : 

Întrucît n; variază cu turația în limite restrînse, la mers în gol este practic 
constant, rezultă că în regim de mers în gol p; crește cu turația (fig. 18.33, a). 
Se cunoaște, de asemenea, alura de variaţie a presiunii medii a rezistențelor 
proprii p,p cu turația (2). Întrucât dp,Jdn > dp,p/dn, rezultă că motorul func- 
ționează instabil. Dacă la turația de mers în gol (n=n;) Pi = Pro» la o modifi- 
care accidentală a presiunii p,p (motorul mai cald etc.) se obține p; > Prp iar 
turația crește. Cum în continuare $; > brw motorul se ambalează și poate 
depăși ușor turația maximă; pompa de injecție cu piston-sertar nu asigură 
stabilitatea funcționării la mers în gol. Pentru a elimina acest neajuns, carac- 
teristica de debit trebuie astfel schimbată încît Ñ, să scadă cu turaţia, ceea ce 
ar schimba alura de variație 
a presiunii medii indicate în 
concordanță cu cerințele 4 
funcționării stabile (b). Ap 

2) Limitarea turației ma- 
xime. La MAC depășirea 
turației maxime este dăună- 
toare atît din cauza înrău- 
tăţirii procesului de ardere 
cît și din cauza creșterii 
excesive a forțelor de inerție, 
determinată de masele mari E b 
în mișcare. Astfel, pentru a Fig. 18.33. Condiția de stabilitate în regim de mers în gol- 
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«vita avarierea motorului și reducerea importantă a randamentului indicat, 
turația maximă se limitează. 

3) Stabilitatea la mers în sarcină. Caracteristicile de moment ale MAC-ului 
între turația minimă și turația maximă sînt aproape paralele cu axa abscisei. 
Or, pentru ca funcționarea să fie stabilă la un regim de viteză dat, este necesar 
ca momentul motor efectiv să crească rapid la reducerea turației. Pompele 
«de injecție nu pot să satisfacă acest deziderat, de aceea autovehiculul nu-și 
“poate menţine viteza neschimbată la poziţia invariabilă a pedalei de accele- 
Tare și la creșterea rezistențelor de înaintare. Pentru a elimina acest neajuns 
alura caracteristicilor de moment trebuie modificată. 

În vederea satisfacerii cerinţelor enunțate, MAC-ul este echipat cu aparate 
automate numite regulatoare. După modul în care satisfac cerințele funcțio- 
nale enunțate se deosebesc: 1) regulator de turație maximă; 2) regulator pentru 
două regimuri, care limitează turația maximă și asigură stabilitatea la mers 
în gol; 3) regulator pentru toate regimurile. După modul de funcționare regu- 
latoarele sînt: mecanice, pneumatice, hidraulice și combinate. Regulatoarele 
mecanice utilizează pentru reglare forța centrifugă a unor mase aflate în miș- 
care de rotaţie. Regulatoarele pneumatice utilizează pentru reglare variația 
presiunii din conducta de admisiune a motorului. Regulatoarele hidraulice 
folosesc pentru reglare variațiile de presiune ale lichidului de răcire, ale uleiului 
sau ale combustibilului, care au loc la modificarea turației arborelui cotit. 
Regulatoarele combinate pot fi de tipul pneumo-centrifuge, hidro-centrifuge 
etc. Cele mai răspîndite tipuri de regulatoare sînt cele mecanice. Regulatoa- 
rele se montează de obicei pe arborele cu came al pompei de injecție. 


Orice regulator are ca scop să mențină invariabilă o mărime dată. La motoarele cu ardere 


internă această mărime este turația n sau viteza unghiulară œ. Ecuația de mișcare a mașinii 
este (v. rel. 10.50): 


Jdolar = Min— Mie 
` 
unde: J este momentul de inerție al maselor în mișcare, redus la axa arborelui cotit; M, in — mo- 
mentul de intrare în maşină, care la un motor cu ardere internă este proporțional cu doza de 
combustibil pe ciclu; și M;,—momentul de ieşire, care este egal cu momentul rezistent (M ;,=M p). 
De obicei încărcarea este variabilă și produce dezechilibrul dinamic care antrenează” variația, 
turației n, respectiv a vitezei unghiulare œ: pentru a reveni la starea inițială trebuie modificat M ;„. 
Schematic problema se prezintă astfel (fig. 18.34, a): la variația încărcării M p se obține o variație 
a turației An; pentru a modifica momentul de intrare se variază doza pe ciclu AV în care scop se 
deplasează cremaliera cu A7. Pentru un sistem de reglare, AZ reprezintă mărimea de intrare, 


/ncărcareu 


Seransfărmă ür 


-C a 
Fig. 18.34. Principii de reglare automată, a dozei de combustibil. 
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iar An mărimea, de ieșire. La MAC, modificarea, mărimii de ieșire antrenează şi e, modificare a 
dozei de combustibil pe ciclu. Ca urmare, în sistemul de reglare apar două mărimi de intrare, 
Al și An, care conduc la modificarea lui AY, (b). Într-un sistem ide) seacă, automată mărimea 
de intrare trebuie modificată în concordanță cu modificările suferite de mărimea de ieșire, așadar” 
variația turației An trebuie transformată, în variaţia unei lungimi AJ. Acest deziderat se obține 
la regulatarul mecanic potrivit schemei din (c). 


18.6.2. REGULATOARELE MECANICE SAU 
~ CENTRIFUGALE 


Regulator pentru, două regimuri". Schema unui asemenea regulator este 
prezentată în figura 18.35, 4. Regulatorul se compune din axul 7, comun cu 
axul cu came al pompei de injecție, pe care sînt fixate masele 2, în interiorul 
cărora sînt montate arcurile 3 și 4 cu rigiditate diferită (la unele tipuri de regula- 
toare se utilizează trei rînduri de arcuri). Arcul 3, cu rigiditate redusă, se rea~ 
zemă cu un capăt pe partea interioară a masei, iar cu celălalt pe discul fix 5. 
Arcul 4, cu rigiditate mare, se reazemă cu un capăt tot pe discul 5, iar cu celă- 
lalt pe paharul 6. Deplasarea în sus a paharului 6 este limitată de opritorul. 
73 fixat pe tija de ghidare. Pîrghiile cotite 7 sînt articulate cu unul din capete 
pe masele 2, iar cu celălalt capăt acționează asupra manșonului 8 fixat pe 
tija 9. Ptrghiile cotite sînt articulate în punctele A. Tija 9 este legată pe pîrghia. 
de comandă 70 prin articulaţia a. Capătul opus al pîrghiei de comandă acțio- 
nează asura cremalierei 72. Pîrghia de comandă 70 se deplasează sub acțiunea. 
pedalei de accelerare prin intermediul tijei de legătură Ti: i 

Funcționare. Cînd pedala este în poziția de mers în gol a motorului, cre- 
maliera 72 se află și ea în poziția l, de mers în gol; dacă într-o cauză oarecare 
motorul se ambalează, ca urmare a creșterii forțelor centrifuge, masele 2 se 
depărtează. radial şi comprimă arcul 3, iar prin intermediul pîrghiilor 7 de- 
plasează :manşonul 8 spre dreapta. Întrucît punctul b al pirghiei de coman- 
dă 70 este fix, punctul d se deplasează spre stînga, şi odată cu el și cremaliera, 


* Regulatoarele pentru limitarea turaţiei maxime se utilizează numai la motoarele 
industriale. 
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anicșorînd debitul de combustibil, deci și puterea dezvoltată de motor; amba- 
darea motorului este împiedicată. Cînd turația motorului scade, deplasările 
sînt de sens invers, motorul va dezvolta o putere mai mare şi se restabilește 
regimul de mers în gol fără intervenția conducătorului. 


Caracteristicile exterioară și parțiale ale motorului echipat cu regulator pentru două regi- 
muri sînt reprezentate în figura 18.35, b. În domeniul 1 de turațic, regulatorul acționează pentru 
menținerea turației de mers în gol. Pentru caracteristicile parțiale (curbele ZI, III și IV) inter- 
“valul cuprins între turațiile n și n; corespunde situației în care masele 2 acționează numai asupra 
arcului de rigiditate redusă 3. Puterea şi momentul motor în acest domeniu se micșorează, odată 
„cu creșterea turației, întrucît masele deplasează, cremaliera spre stînga, ceea ce corespunde 
“micșorării dozei de combustibil. Cînd turația motorului atinge valoarea ng, masele regulatorului 
“s-au deplasat cu distanța W’ și deci se sprijină pe paharul 6. În domeniul 2 de turație cuprins 
între na și na (în care ng = mp), forțele centrifuge ale maselor în mișcare de rotație sînt insuficient 
-de mari pentru a putea învinge tensiunea, arcului 4 (la care se adaugă și tensiunea arcului 3), 
„deci masele nu se mai pot deplasa radial; ca urmare, regulatorul nu acționează asupra, cremalierei 
pompei de injecție. Comanda regimului de funcționare a motorului în acest interval se realizează 
mumai Sub acțiunea conducătorului. În domeniul 3 de turație, cuprins între turațiile ng Și ny 
forțele centrifuge ale maselor în mișcare de rotație devin mai mari decît tensiunea arcurilor 3 și 
4; masele se deplasează cu distanța h”. Punctul b fiind fix, deplasarea maselor determină depla- 
*sarea cremalierei 12 spre stinga, deci micșorarea debitului de combustibil. Cînd turația arborelui 
motor atinge valoarea na motorul funcționează, în gol, la turația maximă. 


„Schița. de principiu ilustrează. construcția. și funcționarea regulatorului tip 
'RO-Bosch (fig. 18.36). Sistemul de pîrghii care transmite mișcarea. comportă 
xelemente suplimentare față de schiță (cifrele din figurile 18.35 şi 18.36 indică 
aceleași elemente). Axul 9 este fixat în blocul de alunecare 73 care se depla- 
sează pe axul de ghidare 74.. Punctul de articulaţie b este realizat de articu- 
Jația pîrghiei 75 cu o culisă care se deplasează în interiorul pârghiei interne 70. 
În acest fel raportul brațelor pîrghiei 70 este variabil (bdjab = 1,35 la mers 
“în gol încet și 3,23 la mers în gol la turația maximă), produce o: deplasare a 
cremalierei de 8 mm la mers în gol încet și 16 mm la turația maximă și asigură 
forța necesară de acţionare a cremalierei în toate regimurile. Pîrghia 75 este 
:acționată de maneta de comandă 76 prin axul care se rotește 77. Acţionînd 
“pedala, prin axul 77 se transmite mișcarea la pîrghia de comandă 76, care are 
„două poziţii extreme: 78 pentru motorul oprit; 79 pentru funcționarea la 
sarcina maximă. 

Regulatorul pentru toate regimurile este astăzi curent la motoarele de auto- 
vehicule. El are ca scop să asigure stabilitatea de funcţionare pentru orice 


Fig. 18.36. Sistemul de pirghii al regulatorului pentru două regimuri. 
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regim de lucru al motorului. „a Eu 
Schema de principiu a unui 7 
asemenea regulator este pre- 
zentată în figura 18.37, a. Pe 
axul 1, antrenat de arborele 
pompei de injecție, este fixată 
pîrghia 2, care se rotește odată 
cu axul. Pîrghiile 3 articulate 
în punctele 4 au fixate la unul 
din capete masele 5, iar cu ce- 
lălalt capăt se sprijină pe man- 
șonul 6 solidar cu tija 7. Celălalt 
capăt al tijei 7 este articulat 
cu pîghia 8. Un capăt al pîrghi- 
ei este articulat în punctul 9, i i sic og 
iar celălalt capăt 70 acționează asupra cremalierei 73 a pompei de injecție. 
Arcul 77 se sprijină cu un capăt pe manșonul 6, iar cu celălalt capăt pe discul 
mobil 72, astfel încît tensiunea arcului poate fi variată în funcție de regimul 
de viteză necesar. i ţ 
Functionare. Se consideră o anumită poziţie fixă a manșonului 6. Cînd 
conducătorul apasă pe pedala de accelerare, discul mobil 72 comprimă arcul 17; 
sub acțiunea forței suplimentare rezultată din tensiunea sporită a arcului, 
manșonul 6 este deplasat spre dreapta. Manșonul ô, fiind legat solidar cu tija 7, 
deplasează. pîrghia de comandă 6 spre dreapta și odată cu ea și cremaliera. 
Doza de combustibil injectată în cilindrii motorului crește, deci crește puterea 
dezvoltată de motor. Această situație corespunde regimului de accelerare a 
motorului. Momentul de intrare în funcțiune a regulatorului este determinat 
de condiţia ca forța produsă de masele 5 asupra manșonului să echilibreze 
forta de tensiune a arcului 77. Numai după echilibrarea acestor forțe manșonul 
6 se poate deplasa. Cum tensiunea arcului 11 este variabilă în raport cu poziția 
pedalei, rezultă că și intrarea în funcțiune a regulatorului va fi posibilă la 
orice turație. 


Se consideră o poziţie dată a pedalei. După pornirea motorului, masele 5, 
sub acţiunea forțelor centrifuge, se depărtează, acționind prin intermediul 
pîrghiilor 3, articulate în punctul 4, asupra manșonului 6, deci și asupra arcului 
71. La o turație corespunzătoare creșterii forței pe manșonul 6 peste valoarea 
forței de tensiune a arcului, manșonul 6 începe să comprime arcul, deplasează 
întregul sistem spre stînga și modifică poziția. cremalierei. În acest fel se sta- 
bilește turația de mers în gol care nu mai este turația minimă, ci turația cores- 
punzătoare tensiunii inițiale a arcului 77, deci corespunzătoare unei poziții 
date a pedalei. Fără a modifica poziția pedalei, odată cu încărcarea motorului, 
turatia tinde să scadă, masele se apropie, iar cremaliera se deplasează spre 
dreapta, mărind debitul de combustibil, deci şi puterea dezvoltată de motor; 
ca urmare pot fi învinse rezistențele suplimentare. Caracteristica, de sarcină 
totală P,, şi caracteristicile de regulator ale MAC-ului echipat cu un reunia 
pentru toate regimurile sînt reprezentate în b. Curbele I, II, III, IV ṣi 
reprezintă tocmai caracteristicile de regulator pentru pozițiile corespunzătoare 
ale pedalei. i 

Pompa DPA cu distribuitor rotativ este echipată cu un regulator mecanic 
sau hidraulic pentru toate regimurile. Regulatorul mecanic (fig. 18.38) de tip 
centrifugal are mai multe mase 7, închise într-o carcasă de tablă, 2 fixată pe 
axul 3 al pompei. Masele se așază liber pe manșonul 4 şi oscilează în jurul 


Fig, 18.37. Regulator pentru toate regimurile (a) şi 
caracteristicile de regulator ale motorului (b). 
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muchiei M care se sprijină pe carca- 
să. Sub acțiunea forței centrifuge, 
masele deplasează manșonul spre 
dreapta. Mișcarea manșonului se 
transmite prin pîrghiile 5, 6 şi 7 la 
supapa de dozaj 8, solidară cu pîrghia 
7, care prin rotire modifică doza de 
combustibil admis prin orificiul 87, 
Pîrghia 5 oscilează pe muchia de 
cuțit a plăcii 9. Capătul pîrghiei 5 
este legat prin arcul principal 70 
de pîrghia de comandă 77 legată de 
pedala de accelerare. Cînd se acţi- 
onează pedala, pîrghia de comandă 
prin intermediul resortului 70 depla- 
sează spre dreapta capătul superior 
Fig. 18.38, Keeni tam pompei de injecție al pirghiei 5; ftia 6 ai fese 
-CAV. g dozaj în a creşterii debitului 

e e combustibil. Dacă se mentine 

aog pedala într-o poziție neschimbată și turația creşte, masele se depărtează 
i axa de rotație și acționează în sensul reducerii debitului de combustibil. 
ea Ma a o aa 12 care, acționată manual, oprește motorul 

] ntarea) indepe: iți i igură 
A Pieta e ependent de poziția pedalei. Arcul 73 asigură re- 


Pentru a aprecia eficienţa re i imuri 

„i cienț gulatorului pentru toate regimurile se deter- 
mină gradul de neregularitate şi variația lui cu turația. Gradul de neregularitate 
eant principalul indice de performanță al regulaiorului, deoarece ilus- 
js capacitatea regulatorului de a menține un regim de viteză invariabil 
acă on ȘI ©, reprezintă vitezele unghiulare minimă și imă 
; i ȘI maximă ale maselor 
isp, Au corespund unei caracteristici date (v. fig. 18.37, b, curba II ) 

Tau : . . D 
aa g e neregularitate a regulatorului pentru regimul de turație dat 


3 = (on — ora) form (18.26) ; Orm = (ora + on)f2. (18.27) 


2a An AF, 
marar (18.28) 


* Ultimul raport rezultă prin dife ție: 0: cen: e Lo =mo?r; e = MOY: 
n diierențierea forțe trifi 2 2 
: P: 1 centrifugi F matr; dF, = 2mordo, 
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Se poate considera că AF, == 


£ elemente 


= R, + Ro unde R, este forța 7300] enen l! 
redusă a rezistențelor interioare 100 elemente | 

ale regulatorului și R, este forța zu ni 

redusă a cremalierei. Experienţa „97 FE seen EEE 

arată (fig. 18.39) că forța R, crește 3 700 feiement Ho MEZE 
sensibil cu reducerea turației și cu “Xw ri Enis 
mărirea numărului elementelor de ~% an | i 
refulare, ceea. ce conduce la creș- 


700 
"0 100 200 300 400 500 600 700 800 3900 1000 nfrotimia] 


terea gradului de insensibilitate 
a regulatorului centrifugal, înră- 
utățind performanţele acestuia. Fig. 18.39. Forța redusă a regulatorului centrifugal. 


18.7. FENOMENE PERTURBATORII ÎN SISTEMUL DE 
INJECȚIE 


18.7.1 INFLUENȚA UNDELOR DE PRESIUNE ASUPRA 
PROCESULUI DE INJECȚIE 


Definirea fenomenului. Pistonul-sertar se deplasează cu viteze variabile; 
el exercită o forță asupra lichidului proporțională cu acceleraţia lui. Dacă flui- 
dul este incompresibil, creşterea vitezei pistonului determină o creștere de 
presiune care se transmite instantaneu în toată conducta. În realitate fluidul 
«ste compresibil, astfel încît perturbația produsă de pistonul pompei nu se 
transmite instantaneu, ci din aproape în aproape, sub forma unei unde care 
aleargă prin conductă cu viteza sunetului. Cînd perturbația ajunge într-un 
punct al conductei, regimul de presiune și viteza se modifică. Cum pistonul se 
deplasează. continuu cu viteze variabile, el introduce continuu perturbații noi 
în coloana de lichid. Ca urmare, presiunea şi viteza vor varia în lungul con- 
ductei, iar în fiecare secțiune a conductei, ele vor varia în timp. Astfel regi- 
mul de curgere a combustibilului prin conductă devine un regim variabil de 
curgere, caracterizat prin variația în spaţiu și timp a mărimilor caracteristice. 

Fie a viteza de deplasare a perturbaţiilor și L lungimea conductei. După 
timpul L/a prima perturbaţie ajunge la injector (fig. 18.40). Dacă acesta este 
închis unda se reflectă în între- 
gime şi se îndreaptă spre pompă 
cu viteza sunetului. Ajunse la 


1- Plecarea primei unde dela pompă 
2- Sosirea undei la injector 

3- Momentul de ridicare a acului 
4- Incetarea geometrică a refulării 


pompă, undele se-reflectă din nou tol 5-Sfârșitul injecfiei 
şi se deplasează spre injector; (ni i s Pira 
undele reflectate la pompă se E g acului 


| Presiunea 
a inyectar 


adună algebric cu undele noi emi- 
se la pompă şi se propagă împre- 
ună spre injector. Procesul de Popa] 
injecție poate fi împărțit în patru i 
faze: 

— faza I se subîmparte în două a leii a del SE, 
etape. Prima etapă durează Lja, 0 5 W § 20 25 30 35 W «PRAJ 
adică durează atît cît este necesar Fig. 18.40. Corelarea presiunii din conducta de 
ca prima undă lansată la pompă înaltă presiune cu ridicarea acului. 


| Presiunea 
/a pompă 
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să, parcurgă conducta. În această etapă, deși pompa a început refularea, 
injectorul nu este influențat de această acțiune. Astfel, pentru p=2 000rot/min, 
L = Im și a = 1500 m/s, rezultă « = 6n t = n Lja = 8 RA. Etapa a doua 
începe din momentul în care la injector a ajuns prima undă și se termină în 
momentul cînd la injector a ajuns o undă suficient de puternică pentru a des- 
chide acul injectorului și a începe curgerea fluidului; 

— faza a II-a durează din momentul în care începe injecția pînă în mo- 
mentul în care la injector sosește prima undă reflectată tot la injector. În 
această fază, curgerea combustibilului prin injector este determinată numai 
de undele lansate de pompă. Injecţia corespunde legii de refulare; 

— faza a III-a durează. pînă încetează acțiunea pompei de refulare. În 
această fază legea de curgere prin injector este complet diferită de legea de 
refulare, deoarece la injector ajung atît perturbațiile produse de pistonul 
pompei cât și undele plecate de la injector și reflectate la pompă; 

— faza a IV-a durează din momentul încetării refulării la pompă pînă la 
încetarea injecţiei. În această fază, deși pompa nu mai refulează, injectorul 
continuă să debiteze sub acţiunea undelor prezente în conductă. 

Propagarea undelor în conductă are următoarele consecințe: 1) întîrzie 
injecția din cauza primei faze; 2) modifică legea de injecție din cauza fazei 
a treia; 3) produce picurarea combustibilului din cauza fazei a IV-a. 

Descrierea matematică a procesului. Fie un volum elementar de combus- 
tibil, aflat ia distanța x de pompă (fig. 18.41) și mărginit de fețele A—A și 
B—B. Pe cele două feţe ale fluidului se exercită presiunile $ și p + (9p/9x) - 
dx, iar vitezele de curgere sînt c și (0c/9x)dx. Potrivit legii lui Newton 
F = ma, cu notaţiile de pe figură rezultă: 


nd? 95 med? âc 
—|5— da | | =— dx : p, *—: 18.29 
4 [e (2+ GEJ »)] 4 cl, dr ( ) 
După simplificare rezultă: ' 
ada a le OD (18.30) 
27 Pe 0x 


Ecuația (18.30) descrie numai parțial fenomenul de propagare deoarece 
ia în considerare numai aspectul inerţial. O descriere completă a fenomenului 
se obține luînd în considerare și deformarea sistemului produs de compresi- 
bilitatea combustibilului și elasticitatea conductelor. 

Din cauza deformaţiilor, fața A—A se deplasează mai repede decât fața 
B—B, iar elementul dx se va scurta cu mărimea è sub influența a două feno- 
mene: elasticitatea combustibilului care determină scurtarea 8, şi elasticitatea 
conductei care determină scurtarea òg astfel că è= ð, -+ da. Fiecare ter- 

men din această egalitate se 

E A È pt Zdr explicitează după cum urmează. 

Flt-ă) ji m m Scurtarea 5 reprezintă spa- 

i "iul parcurs de fața A—A, mai 

———=| ; | puțin spațiul parcurs de fața 

wég) N7 B—B, 5 = cdt—(c + (0c/3x)- 
A -dx)dr, adică: 

Fig. 18.41. Schiță pentru determinarea curgerii în regim 

variabil, 


3 = — (00/92) dx dr. (8.31) 
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Notînd cu B, coeficientul de compresibilitate 
a combustibilului scurtarea 3, se determină din 
condiţia AV = —B„VAp. Dacă se împarte ecuația 
prin aria secțiunii transversale a conductei Aa şi 
se substituie creșterea de presiune în timpul dr 
cu valoarea (95/87) dr, rezultă: 


3, = — P4(0pl87) dz dz, (18.32) 


AVA, este scurtarea elementului de : : 
deabustibil, i V|Aa este lungimea inițială a elementului conid 
Scurtarea 3, se exprimă din condiția ca variația de volum după axă să fie 
egală cu variația de volum după rază (fig. 18.42), adică: 


Fig. 18.42. Scurtarea conductei 
elastice. 


zr? dx = dar dr dx 


nra = T (7 + dr} dx 
õa = 2(dr/r) dx. 
Din teoria conductelor cu pereți groși se ştie că: 


ar 4 (RE. ag, 


E e A 


unde raza R este raza exterioară a conductei, v — coefic..ntul lui Poisson, iar 
dp — creşterea de presiune în timpul elementar d7, deci 


i ad EEE E (18.33) 
ap, Ra o 
Substituind expresiile găsite în egalitatea 3 = 3, + da după simplificări 
rezultă: 
Dee A (18.34) 
ôx ap, ÔT 
unde 


1 
2 [RF 
Ve [e+ sla =|] 


şi reprezintă viteza constantă de propagare a perturbației. În adevăr iale 
conductă absolut rigidă E4 = 00, deci 4 = 1/VBepe care reprezintă viteza de 


agare a sunetului în combustibil. ) i T 
DE et astfel două ecuații diferențiale cu derivate parțiale: 


(18.35) 


a= 


I a E ey w S o, e 
Gia pe 0x i GEJ ap, OT 


7 Sa aa ; T 

care arată că presiunea și viteza în conduta a în op : spojin 
i ii diferențiale trebuie să fie 

Ca urmare soluția acestor ecuaţii d t 
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P=c(%, 7) și c = (x, 7)%. Undele de presiune și viteză se deplasează cu viteză 
constantă. Se presupune că un observator care se deplasează de la pompă la 
injector cu viteza constantă æ face măsurări asupra presiunii și vitezei. La 
orice distanță x de pompă x = ar, el măsoară aceeași presiune și viteză 
deoarece undele de presiune și viteză se deplasează cu aceeași viteză ca și 
observatorul. Ca urmare, condiția + — xja = 0 face funcțiunile p și c inva- 


riabile, adică și c sînt funcțiuni de argumentul + — xja, deci prin integrarea 
ecuaţiilor (18.36) se obţine: 


PD ea a = P(e — ala). (18.37) 
Pe 

Substituind soluţiile găsite în ecuaţiile (18.36), se observă că ele verifică 
ecuaţiile. Dar soluţiile găsite reprezintă numai soluții particulare ale ecuații- 
lor, deoarece s-a urmărit fenomenul numai de la pompă la injector. Un alt 
grup de soluţii particulare se obţine dacă se urmăreşte fenomenul de la injector 
la pompă. Dacă observatorul pleacă de la injector cu viteza a, după timpul t 
parcurge distanţa (L—x) = dr (x fiind distanța măsurată de la pompă), 


adică pentru t+ x/a = ct el găsește că p și c rămîn invariabile, deci b și c sînt 
funcțiuni și de argumentul t + xja, adică: 


$ = Po— W(o + xla): 


c = + 1 W(t + xja). (18.38) 
a c 

Astfel, relația (18.37) precizează undele care pleacă de la pompă, iar (18.38) 

ndele care pleacă de la injector. Soluția generală a ecuațiilor va fi suma celor 


două soluții particulare, adică: 
b = bo + E(t — xja) — W(t + xja) (18.39) 


c = Co + [F(t — xja) + W(r + xja)ljape (18.40) 
Funcțiunile F și W se explicitează din condițiile de limită. Se observă că constantele de 
integrare pọ și cp reprezintă presiunea și viteza din conductă, în momentul inițial, adică presiunea 
reziduală (statică) la începutul refulării și viteza la începutul refulării. Întrucît între două 
injecții trece un interval de timp ridicat, în care mișcarea combustibilului se amortizează rezultă 
Că co = 0. La un moment dat, într-o secțiune a conductei rezultă: 


P=bohhitb (a; c=a+e, (b) (18.41) 


unde $; şi c; sînt presiunea și viteza undei incidente, iar p, și c, — presiunea și viteza undei reflec- 
tate. Identificînd relațiile (18.41) cu (18.39) și (18.40), rezultă: 


1) pi = Flo—ala): 2) $, = — W(t + xla); 


3 «= F(t — zļa); 4) c,= 


ae. age 
Din (1) şi (3) rezultă p; = ap, c; iar din (2) și (4) p, 
în (18.41), rezultă soluțiile generale de forma 


W(a + xla). (18.42) 
= — apt; Substituind ultimele relaţii 
b = po + apel; — ap, (a); c= cit C, (b). (18.43) 
Ecuațiile găsite conțin patru necunoscute. Pentru a rezolva sistemul sînt necesare încă două 
ecuaţii; ele se obțin din condițiile la limită la pompă şi injector, care reprezintă ecuaţiile de con- 
tinuitate. Se observă, însă că ecuaţiile de continuitate au forme complicate (de pildă, la injector 


* Sînt cunoscute două metode de rezolvare a sistemului de ecuații (18.36) și anume: 
metoda funcțiilor discontinue şi metoda caracteristicilor. Pentru reducerea expunerii, se 


apelează numai la prima metodă, soluțiile generale stabilindu-se urmărind sensul fizic 
al fenomenului. 


110 


trebuie să se țină seama și de ecuația de echilibru a, acului). Pentru exemplificare se scrie S 
de continuitate la pompă cînd orificiul de alimentare este închis, iar pistomul refulează num: 
spre injector. Rezultă: 


2 E (18.44) 
A,Wp = 4g — AV, 


i ii iuni y Je ale cilindrului și conductei; W, și c — viteza 
unde Ap și Aa sînt ariile secțiunilor man versa : 4 pai Ea i cani 
pistonului-sertar și viteza, combustibilului în conductă; dy — volumul nm e 
combustibilului. Din ecuația de compresibilitate rezultă ay F — Be på dp, pa e Ypa 
volumul combustibilului din cilindrul pompe: și conductă. Ecuația (18.44) devine: 


18.45 
Ap = Aa + BF pa dp/drt ( ) 


Derivînd ecuaţia (18.43) în raport cu timpul, rezultă, 


Ep [2 -2) (18.46) 


și substituind ecuaţiile (18.46) și (18.4 1) în ecuația (18.45), după transformări rezultă: 


zi y. de 
y dc; A pă r (18.47) 

p4, E = Wy er + Ba mM M i 
ci + Beape piece i ppt a 


Ecuația (18.47) precizează fenomenul de 
curgere la pompă. O ecuaţie suplimentară se oa 
nela injector. Sistemul de ecuaţii se integrează 
prin metoda, diferenţelor finite. În figura 18:43 
se arată comparativ trei caracteristici de debitare 
(debitul unghiular LA în funcţie de œp): 1) ca- 
racteristica, geometrică determinată, de legea se 
mișcare a, pistonului-sertar; 2) caracteristica, 
reală; 3) caracteristica, teoretică, determinată pe 
baza. procesului oscilant. Rezultă: a) durata 
reală a injecției este de circa 2 ori mai mare decit 
durata, geometrică; b) injecția începe cu întâr- 


si 
S 
$ 
N 
3 
à 
Š 10 
& 
è 
= 
2 
è 


n a 1200 TDD np ali) 
a 


12 


= 120da i]em? 
ziere față de începutul refulării (v. par. 18.9, des- = ia Boca fen 2 
pre determinarea avansului funcțional); c) înce- g ldo 


putul și sfîrşitul injecției nu sînt instantanee. 

Perioada de întîrziere la injecție depinde de 
mai mulți factori, și anume creşte la mărirea 
lungimii conductei sau a volumului de combus- 
tibil din sistemul de injecție, a presiunii de 
deschidere a acului, a turației și sarcinii moto- 
rului (fig. 18.44). 


E 


600 600 1200 1400 np [rot/min] 


Întîrzierea la injectie 
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ejont) B tomie © a faan] o io o0 800 m fotimio] 
mE e & real. A Li 
A : i 4 (i factori asupra 
: 3 7 risticile de debit ale Fig. 18.44. Influența unor 
EE E a T întîrzierii la injecție față de începutul 


refulării. 
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18.7.2. INFLUENȚA COMPRESIBILITĂŢII COMBUSTI- 
BILULUI ASUPRA PROCESULUI DEŞIN JECŢIE 


Cînd cor ducta este scurtă efectul oscil: aţiilor de resiune es ijabi 
t Š p P: te neglij abil 
(v. fig. 18.44). În acest caz, un rol 1Mpor tant î joa că compresibilitatea 
combustibilului. i 


Ecuația de continuităte la pompă, cu conside: ibilitătii 
pă dorea a > rarea com: m- 
bustibilului, are forma generală: pembina pii co 


AW, dt = B, Vdp + EŸdr, (18.48) 

Coeficientul de compresibilitate al combustibilului variază cu presiunea 

şi temperatura (fig. 18.45) ; în calcule se utilizează o valoare medie. ZÝ z 
zintă suma debitelor de combustibil care părăsesc sistemul de R 
injector și orificiul de alimentare. Se disting mai multe faze ale procesului. 


Faza I. Începe din momentul ridicării pistonului și d: ă pînă 
deschiderea supapei de refulare. Ecuația (18.48) devine (e 18.46): a 


Aa a= BVpdp + V, dr, (18.49) 


unde V, este volumul de combustibil în elementul de ă, iar V i 
olum e ce ) pompă, iar V, debitul 

care se descarcă prin orificiul de alimentare a cilindrului. L í e i 

se adaugă ecuația de debit: fa 20 Coca c i 


V, = lada y2 = Pa)lpa: (18.50) 
VA 

oh] ; 
Afra = var LI [ | 
12510% E pa [| IEE M | 
io” | 3010: = - | 

F E 2510 SE ZIC al l -— 
ao a E E BI : r= 
AA m ap a ent HH e H 
wol sur HH aee] 

EET sa Fika] O 50 100 150 20 250 300 ğC] 

a b 


Fig. 18.45. Influența presiunii şi temperaturii asupra coeficientului de compresibilitate. 
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Fig. 18.46. Schema pentru stabilirea ecuațiilor de curgere în 
sistemul de injecție (2) şi corelarea presiunii la pompa de in- 
jecție cu fazele de injecție (b). 
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Sistemul de ecuații se aplică pînă la deschiderea supapei de refulare, 
moment care rezultă din condiția p = pres + Pac Unde Pre este presiunea 
reziduală din conductă, iar pare — presiunea creată de arcul supapei de refulare. 

Faza a II-a cuprinde două etape. Etapa 1: supapa de refulare deschisă și 
orificiul de încărcare deschis. Procesul este descris de ecuațiile precedente, dar 
volumul V, se substituie cu suma V„-+ Va. Etapa a 2-a durează din momentul 
închiderii orificiului de alimentare pînă în momentul deschiderii injectorului. 
Ecuația care descrie procesul este: 


A Wp dr = Be(Vp + Va) dż. (18.51) 


Faza a III-a este faza principală în care are loc injecția. Durează din mo- 
mentul deschiderii injectorului* și pînă în momentul deschiderii orificiului 
de încărcare de către rampa elicoidală. Procesul este descris de ecuaţia: 


App dr = BV pt Va) dp + Ý, dr, (18.52) 
la care se adaugă ecuaţia de debit prin injector 


Ye = poâ oV 2p: — Bon) pe (18.53) 


Faza a VI-a durează pînă la aşezarea supapei de refulare pe sediu. Ecua- 
ţia procesului este: 


AWp dT = Ba Va + Va) dp + Vidr + Va dr, (18.54) 


la care se adaugă ecuaţiile de debit prin injector și orificiul de alimentare. 

Faza a V-a începe din momentul în care supapa de refulare desparte 
spațiul de lucru din cilindrul pompei de conductă. Această fază determină 
apariția fenomenului de picurare: combustibilul curge prin injector datorită 
presiunilor remanente din conductă. Ecuația care descrie procesul va fi: 


BVadp + Ù, dr = 0. (18.55) 


La injectoarele închise picurarea încetează la așezarea acului pe sediu. 
Fenomenul de picurare este dăunător ; din cauza presiunilor reduse o fracțiune 
din doză ajunge în cilindru insuficient pulverizată și arde incomplet, iar pică- 
turile de combustibil care se preling prin orificiul pulverizatorului coxează și 
blochează pulverizatorul. Fenomenul de picurare se ameliorează pe următoa- 
rele căi: 1) se descarcă conducta de înaltă presiune cu ajutorul supapei de 
refulare cu guler; 2) se montează în pulverizator o supapă de reținere ; 3) se 
micșorează volumul de combustibil dintre pompă și injector pînă la eliminarea 
integrală a conductelor, prin utilizarea pompei-injector. 

Influența compresibilității combustibilului asupra procesului de injecție 
la un injector închis se arată în figura 18.46, b. 


18.7.3. COXAREA IN JECTORULUI 


Coxarea injectorului este un fenomen caracteristic care constă din formarea 
de depuneripe pulverizator. Recent s-a arătat [11] că depunerile pe pulverizator 
sînt de două feluri: unele , numite lacuri, se formează în interiorul pulveriza- 
torului, se depun pe ac și sediu Și compromit etanșarea.; altele, numite calamină, 


* Vezi par. 18.9, despre determinarea avansului la injecție. 
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se formează pe suprafața pulve- 
rizatorului în contact cu gazele 
2 fierbinţi, obturează parțial secți- 
19 « unea liberă a orificiului și compro- 
N mit caracteristicile jetului(pulve- 
rizarea, penetraţia, debitul). Lacu- 
rile integral și calamina parțial 
J% se datoresc instabilității termo- 
oxidante a combustibilului; cala- 
mina se datorește în parte și de- 
w punerilor pe orificiul pulveriza- 
torului a particulelor de fum, 
- T, i, o formate în timpul arderii, precum 
2 n a KA 40 40 şi fenomenului de picurare. Tem- 
ONL coronen peratura injectorului și punctul 
Fig. 18.47. Influența gradului de coxare asupra final de fierbere al motorinei au 
posi tanc oaia Cnu un rol hotărîtor asupra gradului 
de coxare. Creșterea puterii litrice la motoarele de autovehicule prin mărirea 
vitezei medii a pistonului și. supraalimentare, amplifică nivelul de tem- 
peratură, al pulverizatorului, ceea ce. contribuie la intensificarea fenomenu- 
lui de coxare. Constructorul caută soluții pentru a menține temperatura 
pulverizatorului la un nivel redus (răcirea mai. intensă a injectorului prin 
cămașa de apă din cilindru, răcirea forțată independentă a injectorului); 
chimistul caută să reducă fracțiunile grele din motorină care au stabilitate 
termică mai redusă (punctul final de fierbere la unele clase de combustibil 
diesel pentru motoarele de autovehicule s-a redus la 340...370*C), sat. cau- 
tă aditivi adecvaţi care măresc stabilitatea termică. În unele cazuri, la utili- 
zarea vehiculului în serviciul urban, cînd motorul funcționează frecvent în 
regimuri tranzitorii, sau cînd este puternic încărcat, se înlocuiește motorina 
cu petrolul. ; ` 


3 
AIF 


Creşterea gradului de coxare a injectorului (gradul de coxare se evaluează prin reducerea 
relativă a dozei de combustibil) produce înrăutățirea arderii și micșorarea puterii motorului, 
ilustrate prin creșterea consumului specific de combustibil și a indicelui de fum (fig. 18.47). 
Arderea, este compromisă din cauza modificării caracteristicilor jetului de combustibil (fig. 18.48): 
se reduce penetrația jetului (a, b, c) şi crește diametrul particulelor de combustibil (d, e, f) întru- 
cît se modifică geometria canalului pulverizatorului, se reduce secțiunea și se pierde etanșarea. 
Reducerea penetraţiei jetului concentrează arderea în vecinătatea, injectorului, temperatura 
acestuia sporește, aerul periferic rămîne neutilizat și se intensifică, arderea, incompletă. Apare o 
influență, reciprocă; între fenomenul de coxare și gradul de ardere incompletă. 

Un injector normal are o periodicitate de schimb de 30 000 km parcurși sau 500 ore de 
funcționare. Prin coxare, periodicitatea, de schimb ajunge la 6... 10 000 km parcurși. Coxarea, 
injectorului compromite nu numai performanțele consumului de combustibil și indicelui de fum 
din gazele de evacuare. S-a observat în plus o modificare a proprietăților uleiului datorită com- 
bustibilului lichid nears care ajunge în carter. 


18.7.4. GOLURILE DE COMBUSTIBIL DIN CONDUCTE 


În conducta de înaltă presiune apare o perturbaţie suplimentară: golurile 
de combustibil. În intervalul dintre două injecții, cînd conducta se descarcă 
integral, presiunea. coboară sub presiunea de saturație și se formează bule de 
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Fig. 18.48. Influenţa gradului de coxare asupra caracteristicilor jetului. Injector nou (a și d); 
injector coxat 15% (b și c); injector coxat 50% (e și f). 


ici 
Fig. 18.49. Înregistrarea „„golurilor” din conducta, de înaltă presiune. 
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Fig. 18.50: Soluție pentru eliminarea, „„golrilor“+ din conducta de înaltă presiune 


vapori, care au fost puse în evidență prin metode diferite: fotografiere în 
lumină „intermitentă, cinematografiere rapidă, holografie. Prima metodă a 
fost aplicată recent în lucrarea [8]. Conducta de înaltă presiune 7 a fost 
secționată și inclusă într-un ansamblu împreună cu ferestrele 2 (fig. 18.49; a) ; 
zona de vizualizare 3, are o lungime de 6 mm și o secțiune apropiată dea conduc: 
tei. O lampă stroboscopică. 4 proiectează un fascicul intermitent de lumină iar 
camera fotografică 5 înregistrează zona iluminată (b). Lampa este comandată 
de un ruptor astfel ca iluminarea să se producă în diferite momente ale se 
cesului de injecție. Fotografiile (detaliulc) arată că golurile au formă sfezică 
apar în tot volumul și urmează aproximativ o distribuție statistică normală, 
Golurile din conductă au următoarele consecințe: 1) la reluarea injecției, din 
cauza discontinuităților din coloana de combustibil, presiunea la injector 
crește mai încet, injecția începe cu întârziere și caracteristica riza! pa ra își 
schimbă alura: 2) în conductă apare fenomenul de cavitatie care are acțiune 
corosivă și deteriorează rapid conducta. Modelarea coloanei de combustibil 
su goluri conduce la un combustibil cu modul de elasticitate E* mai mic: 
E*=E -q(x) unde q(x) este o funcție de atenuare. Functia, de atenuare este defi- 
nită de relația q(x) = exp (—0,5 Ex?) unde x = Va V a Va fiind volumul 
combustibilului din conductă iar Vas — volumul golurilor. Pe această cale 
dinu anii al propagării prin conducta cu goluri este același ca în 
sa e nula ei fără goluri, dar viteza de propagare se reduce, datorită funcției 
Golurile sînt influențate de mai mulți factori constructivi, dintre care înălțimea și diametrul 
gulerului supapei de refulare, volumul camerei supapei și volumul conductei a un rol predomi 
ganti Se înțelege astfel, de ce uzina constructoare interzice schimbarea în exploatare : E 
siunilor unei conducte de înaltă presiune, deoarece în încercările de stand, pentru punerea la 
punct a sistemului de injecție, se stabilesc dimensiunile conductei astfel încît efectele de compre- 
sibilitate și de goluri să afecteze controlat parametrii injecției. Pentru evitarea golurilor a 
elaborat mai multe soluții, dintre care se menționează sistemul original de injecție, care ur: i 
reşte să mențină în conducta dintre pompă și injector o presiune pozitivă (3.. 5 daN]era 1 Pi 
între două cicluri de injecție [14]. În acest scop, s-a completat circuitul de aa esp sistemul : 
de înaltă presiune (fig. 18.50, a): combustibilul ajunge la pompa, 1 de la injectorul 2 prin See 
automată 3, montată chiar pe injectorul de serie TG4x 0,275, fabricat în țară, (b) Pa S 
alimentare 4 refulează combustibilul la presiunea de 5. ..6 daN/cm?, între două injecții $ că is- 
tonul sertar efectuează cursa utilă, supapa, (3) se închide și procesul de injecție dede rca 
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18.8. INJECȚIA DE BENZINĂ 


Spre deosebire de motorul cu aprindere prin comprimare, la motorul cu 
aprindere prin scînteie injecția de benzină poate avea loc atît în interiorul cilin- 
drului cât și în exteriorul lui, în colectorul sau galeria de admisiune. Dacă 
injecţia de benzină se realizează în interiorul cilindrului, este evident că fiecare 
cilindru se alimentează independent. Dacă alimentarea are loc în exterior, 
atunci pot fi utilizate două soluții, și anume: injecția este comună pentru toţi 
cilindrii și are loc în conducta de admisiune — soluţie care prezintă multe 
apropieri cu cea utilizată la formarea amestecului cu un carburator multiplu 
— sau injecția are loc individual, pentru fiecare cilindru. Ultima soluție 
prezintă două variante: injecția are loc în galeria de admisiune (în chiulasă), 
în fața supapei de admisiune, sau se produce în conducta propriu-zisă. A doua 
variantă. urmărește să simplifice construcția chiulasei, dar realizează un grad 
mai redus de omogenitate a amestecului. : 


Injecția de benzină prezintă următoareale avantaje: 

1) pulverizarea foarte fină a combustibilului. Viteza relativă dintre jet și 
aer depășind 100 mjs, pulverizarea se realizează chiar și la sarcini și turații 
reduse. Mai mult, experiența arată că pornirea motorului rece este mult mai 
ușoară la alimentarea prin injecție de benzină, tocmai datorită bunei pulve- 
rizări a combustibilului; 

2) distribuția mai uniformă a combustibilului între cilindrii motorului. 
Efectul este important dacă alimentarea cilindrilor se efectuează individual. 
În timp ce la formarea amestecului prin carburație, gradul maxim de distribu- 
ție neuniformă a combustibilului poate ajunge pînă la 20%, la injecţia de ben- 
zină acesta nu depășește 5%. Această împrejurare constituie o sursă impor- 
tantă de îmbunătățire a performanţelor motorului. Astfel, se pot utiliza 
amestecuri mai sărace, deoarece se reduc abaterile de la valoarea medie a doza- 
jului și se pot utiliza combustibili cu cifre octanice mai reduse, pentru că în 
mod practic cifra octanică maximă este determinată de cilindrul cu înclinarea. 
cea mai mare la detonație, din cauza distribuţiei neuniforme a fracțiunilor din 
combustibil cu aceleași proprietăți antidetonante ; 

3) creşterea gradului de umplere, cu valori care pot ajunge pînă 
la 8...12%, determinată, în primul rînd, de eliminarea difuzorului carbu- 
ratorului; în al doilea rînd, pulverizarea fină a combustibilului care, asigurînd 
condiții de vaporizare eficientă, face de prisos „pata caldă” din colectorul 
de admisiune ; în al treilea rînd, dacă injecția are loc chiar în cilindrul moto- 
rului, în locul vaporilor de combustibil prezenți în amestec, pătrunde în cilin- 
dru o cantitate suplimentară de aer; 

4) creșterea raportului de comprimare, cu o valoare care poate ajunge 
la motoarele în patru timpi, pînă la o unitate, determinată. de lipsa de încăl- 
zire a fluidului proaspăt, de răcirea suplimentară a amestecului și a pereților 
camerei de ardere ca urmare a vaporizării, de distribuția mai uniformă a 
combustibilului între cilindri; 

5) creşterea puterii și economicității motorului. Creşterea de putere, care 
este determinată de îmbunătăţirea procesului de umplere și reducerea consu- 
mului specific de combustibil, atinge la motoarele în patru timpi 10... 12%. 
O creștere a economiei de benzină se realizează și datorită faptului că la dece- 
Jerare, alimentarea. se întrerupe prompt, prevenindu-se risipa de combustibil. 
Pulverizarea foarte bună la sarcini reduse permite o mărire a coeficientului 
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de dozaj, fără pericol de rateuri, ceea ce în: ă utili i 
i „ tăi uri, seamnă utilizarea unui amestei 
mai economic. O creștere suplimentară a excesului de aer este posibilă date. 
rită stratificării amestecului în cilindrul motorului (v. cap. 25); 

6) reducerea înălțimii motorului cu 15...25 cm; i 


7) adaptare mai bună la tracțiune a i i 
dapt a tract motorului de autovehicul 
m E aara rapidă și funcționarea mai uniformă a size 
Sea : â p pita încat al tara 
Eee rare. Astfel, conducerea autovehiculului devine mai plăcută și mai 
Fiecare dintre avantajele injecției ină î 
jecţiei de benzină, luat în parte, reprezintă 
un efect redus; experiența arată însă că totali : e edi 
; t itatea 
duce la un efect global important. a it 
Principalele dezavantaje ale injecției ină sî i ri 
| ale a le injecției de benzină sînt: costul mai ridicat 
al instalaţiei de alimentare și complexitatea mai mare a acesteia; întreți- 
nere mai calificată; cheltuieli mai mari de reparații. i ș 
Dacă se alege drept criteriu durata injecți i isti 
Dacă se alege „criteriu dura injecţiei, se disting două procedee 
i lect injecția continuă şi injecția discontinuă. Injecția pia a nece- 
i A aparatură de injecție mai simplă și mai ieftină. Aceasta se efectuează 
simultan pentru toți cilindrii sau pentru un grup de cilindri care realizează 
gi admisiunea. Injecţia discontinuă în fața supapei de admisiune sau 
no dru este însă mai eficientă. Dacă injecția de benzină se produce în 
a x m Toa de injecție trebuie să fie relativ ridicată, ajungînd pînă 
a 2 |cm?. Dacă injecția de benzină se produce în. conducta sau gale- 
ra E admisiune, atunci presiunea de injecție poate fi mult mai redusă 
> t daN/cm , ceea ce necesită un sistem de injecție mult mai simplu. 
otodată, injectorul montat în galeria de admisiune este mai simplu și nu 
vine în contact cu gazele fierbinți. 


Spre deosebire de motorul cu aprindere prin comprimare, la 
aprindere prin scînteie cu injecție de seci spe sarcinii Sa pudica 
realiza numai prin modificarea dozei de combustibil. Este știut, că aprinde- 
rea prin scânteie are loc într-un domeniu restrins de dozaje. De aceea, pentru 
ca amestecul să nu depășească limitele de aprindere, odată cu modificarea 
cantității de combustibil injectat este necesar să se modifice şi debitul de 
aer. Cantitatea de aer admisă în cilindrul motorului se modifică prin obtu- 
rarea parțială a admisiunii cu un obturator sau o clapetă de aer. Aceasta 
impune comanda simultană a obturatorului și a organului de reglare a 
ici de sr atata ceea. ce complică sistemul de injecție. 
„_ Injectoarele utilizate la injecţia de benzină diferă esen ia i- 
lizate la MAC și se remarcă printr-o simplitate mai mare. Dep Ea ral 
care lucrează la presiuni de injecție reduse (fig. 18.51) este alcătuit din 


Fig. 18.51. Supapa-injector pentru injecția benzinei în conducta de 
admisiune. 
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corpul 7 în care se montează prin bordurare o supapă formată din supapa 
propriu-zisă 2, arcul 3 şi scaunul 4. Supapa se deschide în exterior, sub 
acțiunea presiunii exercitate de combustibil (14 daN/cm?) și creează o pînză 
conică de combustibil, în locul unui jet compact, ceea ce ușurează distri- 
buţia particulelor de combustibil în aer. 

Sistemele de injecție continuă de combustibil din deceniul al 7-lea erau 
construite pe principiul reglării dozei de combustibil pe baza. depresiunii din 
conducta de admisiune. Întrucât debitul nu variază liniar cu depresiunea, 
au apărut, dificultăţi în corelarea strînsă a dozajului cu regimul de func- 
ţionare. De dată recentă este sistemul de injecție continuă a benzinei numit 
K-Jetronic, prevăzut cu un dispozitiv independent pentru măsurarea debi- 
tului de aer, care comandă dispozitivul pentru reglarea dozei de combustibil. 
Debitul de aer este controlat în continuare de un obturator. 


ale sistemului K-Jetronic sînt arătate în figura 18.52. Pompa 
ul independent, pentru a asigura presiunea, și debitul ne- 
cesar la motoarele de turație înaltă; ea este acționată de un motor electric. Dozatorul- 
distribuitor DD reprezintă dispozitivul principal care dozează combustibilul în raport cu 
sarcina și turația motorului și-l distribuie la fiecare injector, fixat în chiulasă. Injecţia, 
are loc pentru fiecare cilindru în parte, în poarta supapei de admisiune. Dispozitivul DD 
cuprinde: elementul de dozare şi distribuție — un piston-sertar P care se deplasează într-un 
cilindru prevăzut cu fante de.dozare; elementul de măsurare a debitului de aer — platoul-sondă 
PS fixat la capătul unei pîrghii care oscilează în jurul unui punct de articulaţie R și echilibrat 
de o masă C, fixată la celălalt capăt al pîrghiei; regulatorul presiunii de alimentare RPA— o0 
supapă de control şi un arc elicoidal. Sub acțiunea, presiunii dinamice platoul-sondă (fig. 18.53, 
detaliul A) se deplasează într-un ajutaj conic. Platoul-sondă introduce o rezistență gazodinamică 
mică, echivalentă cu 0,012 daN/em?, care produce o reducere a gradului de umplere în regimul 


Părțile componente 
de combustibil este de tip 


DD 


Fig. 18.52. Schema unei instalații de alimentare prin injecție continuă, 
de benzină. 
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Fig. 18.53. Dispozitivele sistemului de injecție continuă de benzină, 
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vârfului de putere de 1,5%. Odată, cu creșterea debitului de aer, crește unghiul 0 de rotire a 
pîrghiei, iar pistonul-sertar parcurge o cursă s mai mare şi eliberează o secțiune mai mare din 
fanta F de dozare, prevăzută în cilindrul dozatorului-distribuitor (detaliul B). Debitul prin fantă 
este Ce = uppå pW poe = url pV2eAbr (tz —coeficientul de debit; A p— aria secțiunii fantei; 
Wp — viteza combustibilului prin fantă; p, — densitatea combustibilului; App căderea de 
presiune în dreptul fantei). În dispozitivul DD sînt incluse două, elemente de reglare care asigură: 
App= const., astfel că doza variază liniar cu secțiunea A p a fantei, ceea, ce asigură o mare pre- 
cizie de dozare. Fiecare cilindru este alimentat de o fantă, confecționată printr-un procedew 
electroeroziv care asigură o mare precizie dimensională. Se asigură astfel o mare uniformitate a 
dozelor de combustibil, refulate în fiecare cilindru (un avantaj esențial al sistemului). Primul 
element de reglare RPA (v. fig. 18.52) este alcătuit din o supapă cu arc elicoidal, care controlează, 
orificiul de reîntoarcere în rezervor a combustibilului suplimentar refulat de pompă; el menține 
constantă, cu mare precizie, presiunea, p; din avalul pistonului sertar. Al doilea element de reglare 
este alcătuit din membrana, metalică M cu arcul ei (detaliul B, fig. 18.53), care controlează sec- 
țiunea de refulare a combustibilului spre injector și presiunea pp de deasupra membranei. Ca. 
urmare, în dreptul fantei, căderea de presiune este riguros constantă și egală cu Ap p= Pz — hi = 
= 0,1 daN/em 2. 

Sistemul include un număr de soluții care asigură reglarea dozăjului în raport cu regimurile 
de funcționare: 

1) ajutajul conic este prevăzut cu un profil conic în trepte (detaliul C), care asigură la același 
debit de aer, controlat de obturator, o deplasare diferită a platoului-sondă și anume, o deplasare } 
cu atit mai mare cu cît înclinarea f a profilului este mai mică. Pe porțiunile 1 şi 3, care cores- 


amara. rr 


pund regimurilor de sarcină mică, respectiv sarcină mare, debitul de aer C crește mai încet cu 
deplasarea } decît pe porțiunea mediană 2, care corespunde sarcinilor mijlocii. Pe de altă parte, 
deplasarea pistonului sertar variază liniar cu s(s = 720: Z = 7,0; s == 2774), iar debitul de com- 
bustibil fiind proporțional cu s, rezultă (zi p~l. Se observă că, în zonele extreme G, crește rnai 
repede decît o a şi amestecul se îmbogășește, în concordanță, cu cerințele regimurilor respective ; 

2) dispozitivul RPC (detaliul D) asigură o corecție suplimentară a dozajului în funcție de 
sarcină. El este alcătuit din o membrană 1 acționată de o parte de presiunea atmosferică, iar de 
cealaltă parte, de presiunea din spatele obturatorului, prin conducta CR (v. și fig. 18.52). Tale- 
rul 2 fixat elastic de membrana 1, deplasează tija 3, fixată la rîndul ei de membrana 4. Cînd de- 
presiunea este mare, la sarcini mici, membrana micșorează scăpările de combustibil din conducta, 
5 în conducta, 6, spre rezervor; la sarcini mari, depresiunea scade, iar membrana 4 se depăr- 
tează de capătul conductei 6 și amplifică scăpările spre rezervor. Modificînd scăpările 
de combustibil, dispozitivul RPC comandă valoarea presiunii p de deasupra pistonului ser- 
tar (de aici denumirea de regulator al presiunii de comandă), care determină forța de reacțiune 
ce se opune forței exercitate de platoul-sondă, pe partea inferioară a pistonului sertar (v. și 
fig. 18.52). Cînd presiunea pg scade crește cursa s, sporește debitul de combustibil și ames- 
tecul se îmbogățește. Cînd presiunea, pş crește acțiunea dispozitivului este în sens opus. Un 
orificiu calibrat O, are rolul de a amortiza oscilaţiile platoului-sondă, produse de pulsaţiile 
aerului. Dispozitivul RPC include o soluție suplimentară pentru funcționarea motorului 
rece. O lamă bimetalică 7 apasă inițial talerul 2, iar membrana 4 se curbează în jos (detaliui 
D) şi mărește scăpările de combustibil. Presiunea pg scade sensibil, cursa s crește și amestecul se 
îmbogățește. După pornire, lama 7 este încălzită de un circuit electric 8 și lasă liber sistemul 
alcătuit din membranele 7 și 4; £ 

3) dispozitivul DAA controlează debitul auxiliar de aer pentru pornire, care trece prin 
conducta CA. Este alcătuit de asemenea din o lamă bimetalică, care acționează asupra unci 
supape de reglare 9 (detaliul E). La pornire, lama este în poziție verticală, iar supapa lasă cale 
liberă aerului auxiliar. Pe măsură ce motorul se încălzeşte, lama bimetalică este încălzită de 
circuitul electric 10, se deformează și deplasează supapa spre dreapta, micșorînd treptat, pînă 
la anulare, debitul aerului auxiliar; 
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4) pornirea motorului rece este asigurată de un injector special IP (v. fig. 18.52), care func- 
ționează numai la pornire, pe baza semnalului transmis de termocuplul TC unui termocontact, 
privind temperatura lichidului de răcire; 

5) contactorul CPS comandă un releu care controlează alimentarea cu curent a motorului 
electric. La pornire, cînd motorul este rotit, platoul sondă, se deplasează sub acțiunea curentului 
de aer și pune în acțiune contactorul CPS. Astfel, la oprirea motorului, pompa de alimentare 
nu funcționează ; 

6) acumulatorul A prevăzut în sistemul de alimentare (fig. 18.52) amortizează zgomotul 
produs de funcționarea pompei P, care deplasează benzina din rezervorul R prin filtrele 
F, întîrzie creşterea de presiune în circuitul de alimentare cu combustibil la pornire, ceea ce 
limitează debitul de combustibil prin injectoare, menține circuitul de alimentare sub presiune, 
pentru a asigura, pornirea, ușoară la cald. 


13.9. ÎNCERCAREA SISTEMELOR DE INJECȚIE 


Pompele de injecție se încearcă pe un stand destinat acestui scop (tip 
Bosch, Hartridge etc.). Standul permite reglarea pompelor de injecție (doza 
de combustibil a fiecărui element de refulare), reglarea începutului refulării, 
reglarea regulatoarelor. “Standul de încercare (fig. 18.54) este echipat cu 
un motor electric de 3,7 kW, o pompă de alimentare, filtre; un rezervor, 
injectoare etalon, eprubete gradate, masa de montaj 7 a pompei de injec- 
ție, cuplajul 2 pentru antrenarea pompei, aparate de control, turometrul 3 
pentru determinarea turaţiei, manometrele 4, 5, 6, termometrul 7. Motorul 
electric antrenează pompa de injecție și pompa de alimentare; pîrghia 8 
asigură modificarea turației în limitele 0. ..5 000 rot/min. Încercarea se face cu 
lichid de. probă (în România, ulei L 4/1). Pentru ca rezultatele să fie repro- 
ductibile standul este echipat cu injectoare proprii 9, orificiile pulverizatoare- 
lor fiind etalonate, iar presiunea de injecție standardizată: 175-+2daN/cm?. 
'Cilindrii gradați sau eprubetele 70 primesc combustibilul' refulat de 
pompă. Eprubetele sînt gradate de la 0 la 60 cm?. Pentru că doza de 
combustibil refulată de pistonul-sertar e mică (50...100 mm?), pompa se 
reglează pentru un număr de injecții. Un mecanism cu clichet comandă 

100 de injecții și un selector, 

[sa] acționat de butonul 77 comandă. 
multipli de 100 declanșări, pînă 

la 1000. Se reglează fiecare ele- 

3 ment de. refulare, în limitele unui 
grad de neuniformitate admisibil. 

Pe stand ca și în funcționare 

este necesar să se cunoască pa- 

z rametrii injecției, să se pună la 
ee MiM punct un sistem de injecție, în 
ie W i corelație cu cerințele funcționale 
IE eg ale motorului. În acest scop se 
/ determină presiunile din con- 
z = = ductă, la pompă și la injector, cu 
== ajutorul receptorilor de presiune 
piezoelectrici sau tensometrici (se 
$ „elimină pastila de cuarț și se 

Fig. 18.54. Stand pentru încercarea pompelor de montează. pe membrană o ERE 
injecție. tensometrică), care se montează 


Ws 
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la capetele conductei de înaltă 
presiune. Deplasarea acului injec- 
torului se determină cu un traductor 
inductiv. Se prelungește acul cu o 
tijă care se deplasează în interiorul 
unei bobine, montată într-un circuit 
de curent alternativ. Variaţiile cu- 
rentului se transformă în unități de 
cursă prin etalonare. Variația pre- 
siunii la injector și legea de ridicare 
a acului, înregistrate pe ecranul unui 
osciloscop se arată în figura 18.55. 
Momentul la care acul injectorului în- 
cepe ridicarea de pe sediu, în funcțio- 
nare, măsurat față de pmi, se numeş- 
lie ama E Fig. 18.55. Valorile experimentale ale mă- 
rimilor caracteristice de la injector. 1. Începutul 
static la injecție B, care reprezintă injecției. 
momentul la care marginea superi- 
oară a pistonului elementului de pompă închide orificiul de încărcare 
(v. fig. 18.16, poziția 4), măsurat față de pmi. Avansul static se determină 
prin metoda meniscului, cînd motorul este în repaus. Se îndepărtează con- 
ducta de injecție de la pompă și se montează în locul ei o conductă, pre- 
văzută la o extremitate cu un tub de sticlă, cu diametrul interior de 1... 
1,5 mm. Apoi, se execută cîteva rotații ale pompei, pînă cînd apare vizibil 
nivelul combustibilului în tubul de sticlă. Se rotește din nou motorul cu mani- 
vela și se determină momentul în care nivelul combustibilului în tubul de 
sticlă începe să crească. Se raportează acest moment la pmi, precizat de obicei 
pe volant și se obține avansul static. La montaj sau în exploatare, avansul 
static reprezintă o mărime de control care se determină simplu. Pentru 
controlul formării amestecului, autoaprinderii și arderii, la proiectare sau 
în cercetare, prezintă interes numai avansul funcțional, care diferă de cel 
static din cauza fenomenului de laminare de ia pompă (v. par. 18.3.3), din 
cauza propagării undelor de presiune (v. par. 18.7.1) și din cauza compresi- 
bilității combustibilului (v. par. 18.7.2). 

În ultimii ani s-a dezvoltat tehnica de determinare a caracteristici și 
vitezei de injecție. Indicatorul de tip Bosch permite determinarea caracte- 
risticii de injecție în funcționare, pe baza relației 18.8, înregistrînd presiunea 
la injector. Pe stand, viteza de injecție se determină măsurînd presiunea 
într-o cameră de acumulare cu volum constant sau variabil de combustibil. 
În primul caz, principiul metodei se bazează pe legea AV = ß,V,Ap, care 
rezultă din relația 18.48, cu condiția SVdr = 0. Iniţial; camera este plină 
cu un volum de combustibil Vo, cunoscut. La temperatură constantă rezultă 
Be = ct. Prin injecţia dozei de combustibil (monoinjecţie) se produce o varia- 
ţie de presiune A care se înregistrează pe osciloscop; se calculează apoi 
creșterea de volum AV. În figura . 18.56 se arată viteza de injecție şi carac- 
teristica, de injecție obținute cu o cameră de acumulare (7) şi cu un indi- 
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Fig. 18.56. Înregistrarea experimentală a caracteristicilor de injecție. 


cator de tip Bosch (2). În al doilea caz se aplică tot relația 18.48, dar ZVdr = 
= ct., ceea ce presupune determinarea masei de combustibil care părăseşte 
camera de acumulare printr-un orificiu adecvat, dar elimină monoinjecția 
de combustibil. 
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SISTEMUL DE UNGERE 


Motoarele de autovehicule din zilele noastre au performanțe superioare 
de durabilitate! și economicitate, datorate în mare parte progreselor rea- 
lizate în domeniul ungerii precum și al tehnologiei de fabricare! a 
uleiului. 

Stratul de ulei dintre suprafeţele în frecare are ca scop: 1) să micșoreze 
lucrul mecanic consumat pentru învingerea forței de frecare (prin proiectarea 
corectă a sistemului de ungere și utilizarea unor uleiuri corespunzătoare se 
obține o reducere a consumului de combustibil de 6...10%); 2) să reducă 
uzările de toate felurile ale organelor motorului aflate în mișcarea. relativă; 
3) să reducă temperatura organelor în mișcare (uleiul preia. și evacuează aproape 
integral căldura dezvoltată prin frecare; uleiul preia o parte din fluxul de 
căldură primit de unele organe în contact cu gazele sau suprafețele fierbinți); 
4) să mărească etanșarea cilindrului; 5) să evacueze impuritățile ajunse 
între suprafețele în frecare. 

Principalul tip de frecare întîlnit în motor este frecarea de alunecare, 
de toate felurile: uscată, lichidă (vîscoasă și limită), semiuscată și semilichidă. 
Organele motorului lucrează în condiţii extrem de variate: fusurile arborelui 
au o mișcare de rotaţie, pistonul și segmentul au o mișcare alternativă de trans- 
laţie, bolțul are o mișcare oscilantă de rotație; tacheții și uneori supapele au 
simultan o mișcare de translație și rotație. Unele organe se ung sub presiune 
(lagărele), altele, prin ceață de ulei sau stropire (cilindrii) ; presiunea de contact 
în lagăre este de ordinul a 30 daN/cm?, iar între camă și tachet este de ordi- 
nul a 12 000 daN/cm?. Temperatura unor organe ale motorului ajunge la 
sute de grade, a altora la numai cîteva zeci de grade, iar ungerea se face cu 
același ulei (fig. 19.1). 

Procesul de lubrificație se desfășoară normal dacă uleiul: 1) se alege rațio- 
nal (numărul sorturilor de ulei este limitat de proprietățile fizice ale substan- 
telor primare, de procedeele tehnologice, de costul fabricației) ; 2) se distribuie 
corespunzător la organele în mișcare (4—se deplasează la locurile de ungere cu 
un consum minim de lucru mecanic ; b—în doze potrivite, pentru a limita con- 
sumul; c—la temperaturi adecvate). 
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19.1. ALEGEREA 
ULEIULUI 


Zona supapelor 
Uleiurile minerale, cu ERLA 
răspîndirea cea mai largă 
în prezent, se obțin din 
păcură (reziduu obținut 
din distilarea primară a 
țițeiului) prin distilarea 
la presiuni coborâte, Com- 
pușii care se separă sînt: 
1) hidrocarburi parafi- 
nice, normale și ramifica- 
te: 2) hidrocarburi naf- 
tenice; 3) hidrocarburi 
aromatice cu legături du- 
ble;4) hidrocarburi mixte, 
rezultate prin combinarea 
compușilor precedenţi; 
5) rășini și asfaltene, care 
au ostructură chimică mai 
puţin cunoscută. Uleiurile 
sînt un amestec de hidro- 
carburi, metodele actu- 
ale de analiză nefiind în 
măsură să determine dife- „po carterului 
ritele hidrocarburi indivi- 10% i 
duale. Uleiurile au pro- —————— 14 
prietăți multiple, dar se 
amintesc aici numai acele A 
proprietăți care intervin în procesele de lubrificație și formare de depuneri în 
motor. Uleiurile trebuie să satisfacă următoarele condiții: 1) să posede o 
viscozitate optimă, o onctuozitate bună, o variație redusă a viscozității cu 
temperatura; 2) să posede o stabilitate chimică ridicată; 3) să acționeze efi- 
cient împotriva uzurilor; 4) să posede o temperatură. de congelare redusă, 
' Formarea peliculei de ulei în cupla de frecare depinde de două proprietăți 
fundamentale ale uleiului: viscozitatea și onciuozitatea. i k 
Viscozitatea uleiului, adică proprietatea uleiului de a opune o rezistență 
la curgere, determină capacitatea de ungere a cuplelor în regim hidrodinamic. 


Zona cilindrului 
> 0350C 


Zóna polierelor 
(y= 100-150 


Fig. 19.1. Zonc caracteristice de temperatură în motor. 


Viscozitatea absolută sau dinamică se determină pe două căi: 1) prin măsurarea forței sau 
momentului necesar pentru deplasarea relativă a două suprafețe ; 2) prin măsurarea timpului de 
curgere a unui volum determinat prin un tub capilar. Viscozitatea dinamică m se determină 
pe baza legii lui Newton » = t/gradv adică este forța tangențială (forța pe direcția mișcării) 
sau forța de frecare F;, în N, care se opune la deplasarea relativă a două suprafețe de arie A, 
în m ?{(t = F;/A), cu viteza relativă v, în m/s, aflate la distanța h, în m (grad v = v/h). Rezultă 
următoarele unități de măsură: 


_ Fila | N/m? -Ns 1 daNs =] a 


œ 0,1 
vjh (m/s)m m? 10 mè mê 
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În SI se mai folosește ca unitate, Poise-ul și centiPoise-ul (P; cP = 0,01 P) şi anume: 
1 Ns/m? = 10P sau IdaNs/m? = 100 P = 104cP (1Ns/m? = iPa-s, adică Pascal-secundă). 

Viscozitatea absolută, se determină și pe baza legii lui Poiseuille, care arată că debitul volu- 
metric de fluid Y care traversează un tub capilar de rază ry și lungime ] sub acțiunea unei dife- 
renţe de presiune A p în regim laminar este V = (7/8) A p r4]im. Măsurînd timpul de curgere 
a unui velum V la o temperatură determinată se obține 


Ap rir N/m2]m4- D 
nra ! pr [: [m2]m4- s seri) (19.2) 


8 Iy m: mê i m? 
Metoda bazată pe relația (19.1) este folosită frecvent de inginerul mecanic: metoda bazată 
pe relația (19.2) se foloseşte frecvent în rafinării. Relația 


n = PV (19.3) 


servește pentru determinarea viscozității cinematice, și anume v = n/p [(Ns/m?)/(kg/ m3)] sau 


y = le [m?s]; (19.4) 


se mai folosește curent Stokes-ul 
(1St==1 cm?/s) și centiStokesul (1 cSt= 
= 0,01 St). Viscozitatea se mai de- 
termină frecvent prin comparare; ea 
se numește viscozitate relativă sau con- 
vențională şi rezultă prin compararea, 
timpului de curgere a uleiului cu tim- 
pul de curgere a apei la 20°C. Deter- 
minarea, se face în viscozimetrul En- 
gler și se exprimă în grade Engler (”E). 
Pentru calculul lagărului este necesar 
să se transforme viscozitatea, Engler 
în viscozitate dinamică. Relaţia de 
legătură, (pentru p< 6° E) este: 


Ru 


q[egf-s/02llk038] daN-s/m] 


3 


g m = 107 p(7,42°E—6,4/°E) [daNs/m?] 


(19.5) 


unde p este în kg/dm? (numeric egal 

cu y, în kgf/dm?). Cînd viscozitatea 

este > 6°E se folosește relația n = 
= °E/ 1490 [daNs/m2]. 

00 

Viscozitatea uleiului vari- 

ază cu temperatura (fig. 19.2) 

qt F Di 2i 07 BOF MF şi anume scade la creșterea tem- 

e e a eee peraturii după o lege expo- 

30-20-10 0 10 203040 5060704090 00120 %0 W0 menţială, ceea ce are implicații 


Jemperatural e] d i apa 
3 = E E eosebr = 
Fig. 19.2. Dependența de temperatură a viscozității sebite P atu mo în am 
unor uleiuri pentru motoare de autovehicule. pul funcționării ȘI la pornirea, 
(n=7:107?, fiind valoarea înscrisă pe ordonată). motorului: rece. În funcționare 
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temperatura uleiului variază în limite largi (v. fig. 19.1); în zonele 


de temperatură înaltă este necesară o viscozitate ridicată pentru a 


conserva pelicula de ulei; în zonele de temperatură redusă este necesară o 
viscozitate mică pentru a conserva proprietatea de curgere a uleiului (depla- 
sarea uleiului prin conducte și filtre). La pornirea motorului rece, mai ales 
iarna, temperatura uleiului e redusă iar viscozitatea ridicată ; sistemul de 
pornire trebuie să dezvolte un lucru mecanic mare, va fi supradimensionat. 
Chiar un ulei ideal, cu viscozitatea independentă de temperatură ar satisface 
numai parţial cerințele motorului, care sînt contradictorii, deoarece, reducerea. 
pierderilor prin frecare și asigurarea unei porniri ușoare pretind un ulei cu 
viscozitate redusă, iar reducerea consumului de ulei prin mărirea capacității 
de etanșare a cuplei piston-segment-cilindru pretinde un ulei cu viscozitate 
ridicată. 


Dependența, viscozităţii de temperatură se apreciază pe mai multe căi. În țară s-a adoptat 
criteriul indicelui de viscozitate IV. Se reprezintă variația lg v cu temperatura și se obține practio 
o dreaptă (fig. 19.3), dacă temperatura este suficient de departe de punctul de congelare. Încli- 
narea dreptei reprezintă sensibilitatea, viscozităţii uleiului la variația de temperatură, Cu cît 
sensibilitatea, este mai mică, sau, cu cît panta este mai redusă cu atît uleiul este mai potrivit 
pentru motor. Indicele de viscozitate reprezintă creșterea medie a viscozităţii cinematice pentru 
1°, cînd temperatura uleiului variază între două limite de referință, indicate în figura 19.3 
(A ż = 98,9— 37,8 = 61,1%C). IV-ul se determină cu uleiuri etalon. IV-ul unui ulei se compară 
cu IV-ul a două etaloane. Drept uleiuri etalon se aleg: 1) uleiuri de natură parafinică, de Pennsyl- 
vania, care au o variație mică a viscozității cu temperatura, numite uleiuri din seria H, cărora 
li se artibuie convențional IV = 100; 2) uleiuri de natură aromatică de Gulf-Coastal (SUA), 
numite uleiuri din seria L, care au o variație puternică a, viscozității cu temperatura, cărora li se 
atribuie IV = 0. Uleiul de încercat se compară cu două uleiuri etalon, unul din seria H altul 
din seria L astfel ca la ż = 98,9*C, cele trei uleiuri să aibă aceeași viscozitate cinematică vo. Vis- 
cozitatea v a uleiului de încercat și viscozităţile v, va ale uleiurilor etalon se compară la 
t = 37,8*C. Creșterile de viscozitate vor fi: (v4—v0)/At = 100; (va — vo)/At = 0; (va—v)]At 
= IV, de unde rezultă pentru uleiul încercat, de viscozitate v, valoarea, 


IV = 100 (v2—v)/(va— va). (19.6) 


De dată recentă sînt uleiurile care au IV > 100. În acest caz se determină indicele de visco- 
zitate extins (IVE-STAS 55—70). 


Oncimozitatea reprezintă proprietatea uleiului de a adera la suprafața 
metalică (fenomenul de adsorbție). Adsorbţia se datorește moleculelor polare 
(molecule cu sarcini electrice pozitive și negative'distribuite spaţial) care apar- 
ţin unor compuși din uleiuri. Suprafața metalului 
cu sarcina electrică pozitivă atrage sarcina nega- 
tivă a moleculei polare; se formează o legătură 
foarte rezistentă care împiedică parțial contactul 
metal-metal, cînd nu există ungere hidrodinamică. 
La staționare, datorită onctuozităţii, între supra- 
feţele metalice rămîne un strat de ulei care acți- 
onează eficient la pornirea motorului. Prin rafi- 
nare se elimină din ulei o parte din substanțele 378 BI Te 
polare. Prin adăugare de uleiuri vegetale sau ani- (100 °F} (210%) 
male (compoundare) se îmbunătățește calitatea de 
aderență a uleiului. 


Fig. 19.3. Schiţă pentru defi- 
nirea indicelui de viscozitate. 
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În funcţionare se produce impurificarea şi alterarea uleiului, care parţial compromit ungerea. 
Impurificarea reprezintă un proces fizic: particulele metalice, praful atmosferic, funinginea, 
apa etc. ajung în carter, se dispersează sau se dizolvă în ulei. Alterarea sau îmbătrinirea uleiului 
reprezintă, un proces chimic, de oxidare. Hidrocarburile mai puţin stabile din ulei se oxidează 
în contact cu oxigenul care ajunge în carter, Prin oxidare se formează alcooli, acizi, aldehide, 
substanțe cu proprietăţi acide care au o acțiune corosivă, precum și compuși grei, rășini, asfaltene, 
carbene, carboizi, care se transformă în paste lipicioase, gelatinoase şi înfundă conductele și 
filtrele, sporesc viscozitatea. Stabilitatea la oxidare a uleiului reprezintă proprietatea uleiului 
de a-şi conserva calităţile, Uleiul reprezintă principala sursă de depuneri din motor, După locul 
de formare, depunerile se împart în trei clase : calamina — substanță dură care -se depune pe 
capul pistonului, pe bujie, pe supape ; lacul — substanță dură şi lucioasă care se depune mai ales 
în canalele segmenţilor, pe mantaua pistonului; depozitele — substanțe lipicioase, unsuroase, 
gelatinoase (denumite și mil) care se depun pe piesele din carter : fusurile arborelui cotit, filtre, 
conducte de ulei. 

Procesul de îmbătrînire modifică proprietățile uleiului: densitatea, culoarea, viscozitatea și 
IV-ul, aciditatea etc. Cercetări efectuate cu uleiuri românești arată (tab. 19.1) că uleiurile multi- 
grad își micșorează, sensibil viscozitatea și IV-ul. Proprietățile uleiului după un număr de kilo- 
metri parcurși se verifică prin analiza microscopică a impurităților, prin „metoda petei” (urma 
lăsată de o picătură de ulei, după patru ore, pe o hîrtie de filtru), prin compararea culorii 
(culoarea se închide cînd se acumulează depozite sau mil, uleiul pierde calitatea, dispersantă). 
Schimbarea, proprietăților uleiului influențează, ținuta, de serviciu a cuzinetului, care suportă 
următoarele tipuri de uzare: 1) uzare corosivă, determinată de oxidarea uleiului; 2) uzare erozivă, 
determinată de ungerea limită sau uscată, de impuritățile din ulei; 3) uzare prin cavitație, deter- 
minată, de variațiile de presiune care apar la alimentarea, cu ulei a lagărului (întreruperea perio- 
dică a canalului de alimentare); 4) uzare de oboseală. 


Tabela 19.7 
Valorile viscozităţii și I.V înainte şi după funcţionare 

E | Viniţat test) | final TeSt) pn | N 

azc | esac | 37,8°C e a ai | 

| i 
| M 20 (B) 65,6 7,5 65,6 7,5 82,5 82,5 
20 W-40 (A) 111,5 1957, 31,1 9,8 121,8 108,0 
20 W-40 (C) 141,1 17] 105,4 12,6 128,5 117,6 

100 X — 20 W 40 123,4 13,9 120,3 13,5 115,5 113,6. | 


Proprietățile uleiurilor noi (produse noi de fabricație) se determină prin încercări de labora- 
tor, încercări pe stand, încercări de cale. Încercările pe stand se efectuează inițial pe motoare 
monocilindrice cu echipamente speciale (Petter, Labecco, Caterpilar, MWM analoage motorului 
CFR etc.), apoi pe motoare policilindrice. Se urmărește: rezistența la oxidare a uleiurilor, creş- 
terea viscozităţii, formarea, depunerilor, gradul de uzare corosivă a uleiului (uzura unui cuzinet 
etalon cupru-plumb). 


Proprietăţile uleiurilor se îmbunătățesc prin aditivare. În prezent există 
un mare număr de aditivi, care se clasifică după efectele principale pe care le 
produc (tab. 19.2). Aditivii sînt substanțe organice sau organo-metalice 
solubile în ulei, care se adaugă în proporție de 0,5...15%. Aditivul polifunc- 
tional este un aditiv curent. Orice ulei are cel puțin un antispumant și un 
antioxidant. 


Clasificarea uleiurilor pentru motoare. Uleiurile sînt standardizate 
(STAS 871—68). Uleiurile se împart în trei categorii: uleiuri pentru MAS, 
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Aditivi pentru uleiuri 


Tabela 19.2 


Clasa de aditivi 


Efectul 


Natura aditivului 


Efecte secundare 


Aditivi antioxidanți! 
(cei mai răspîndiți) 


— Măresc stabilitatea 
la oxidare a uleiului 

— Reduc uzura cuplei 
camă-tachet 

— Reduc uzura antico- 
rosivă a cuzinetului 


Fenolii, aminele aromatice, 


ditiofosfații metalici, olea- 
tul de metil, de plumb, 
de staniu, tributilfosfitul, 
trifenilfosfitul 


Anticorosiv 
Antiuzură 


Aditivi pentru mări- 
rea IV-ului 


Ameliorează indicele de 
viscozitate 


Materiale sintetice de poli- 


merizare  (polimerii) : 
poliizobutenele, polimeta- 
crilații, polialchistirenii, 
vinipolii, voltolii 


Antiuzură la porni- 
rea la temperatură 
scăzută 


Aditivi anticonge- 
lanți sau depre- 
sanți ai punctului 

| de congelare 


Coboară punctul de con- 
gelare a uleiului pînă 
la —30. ..—20°C 


Polimetacrilaţi ; produse dej 


condensare ale parafinei 
cu naftalina, ale fenolu- 
lui cu parafina  (para- 
gelul) 


Aditivi pentru onc- 
tuozitate și pre- 
siuni înalte (adi- 
tivi EP-extremă, 


— îmbunătăţesc 
tuozitatea, 

— Măresc rezistența fil- 
mului de ulei la pre-l 


onc-| 


Acizii grași (oleic, stearic), 


palmitatul de etil, stea- 
rații metalici ; uleiuri sul- 
furate, compușii cu fos- 


Măresc IV-ul 


Uzuri mari, cînd de- 
păşesc concentra- 
ţia, critică 


duc spumarea) din 
ulei, care întrerup ali- 
mentarea, 


presiune) siuni înalte, de forul sau clorul, grafitul, 
25 000 daN/cm? bisulfura de molibden 

Aditivi  antirugină| — Protejează, suprafața| Ditiofosfaţi metalici, olefine! 
metalului Stearaţi, aieați metalici 

Aditivi  spumanțilSparg bulele de aer (re-[Uleiuri de silicon, fosfatui 


de tributil 


Aditivi detergenți 
dispersanți 


— Menţin în suspensie 
substanțele insolubi-l 
le din ulei (particule! 
de funingine și de ră- 
şini) 

— Împiedică depunerea. 
lor pe organe sub 
formă, de lacuri sau 
depozite (mâl) 


Săpunuri metalice sau com- 


puşi organo-metalici de 
Zn, Sn, Ni, Ca, Ba, Si: 
fenaţii, sulfonaţii, sali- 
cilații, fosfonaţii, poli- 
meri, succinimide polial- 
chenilice 


INeutralizează, sub- 
stanţele acide 


Aditivi polifuncțio- 
naii (doi sau mai! 
mulți aditivi) 


— Acţiune sinergetică 


Cel mai frecvent, un „pa- 


chet” de aditivi antioxi- 
dant, antispumant, de- 
tergent, dispersant 
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cu indicativul M (se folosesc uneori și la MAC) ; uleiuri pentru MAC, cu indi- 
cativul D; uleiuri pentru motoarele de aviație, cu indicativul AVI. În fie- 
care categorie se produce un număr limitat de clase de uleiuri care se clasifică 
după două criterii: 1) după viscozitate; 2) după tipul serviciului. 

Clasificarea după viscozitate se bazează pe clasificarea SAE și are la bază 
valoarea viscozității la două temperaturi diferite: o temperatură coborîtă 
(—17,8*C sau 0°F), care caracterizează uleiul la pornirea motorului rece; o 
temperatură ridicată (98,9C sau 210°F) care caracterizează uleiul în condi- 
iile de funcționare a motorului. În clasificarea SAE se definesc şapte clase 
de uleiuri (tab. 19.3) de la cele mai fluide, primele trei clase, pînă la cele mai 
vîscoase. Cifrele 5,10. . .indică clasa de viscozitate, viscozitatea fiind definită 
în coloanele următoare. Primele trei clase cuprind uleiuri de iarnă şi poartă 
indicativul W (Winter-iarnă). Deşi viscozitatea este definită la —17,8*C, uleiul 
din primele două clase asigură pornirea la temperaturi mai scăzute, sub —30*C. 
Uleiul 5 W este pentru regiuni arctice. Viscozitatea maximă este determi- 
nată pentru un gradient de viteză care corespunde aproximativ la acela pe 
care îl realizează un motor la o turație de pornire de 60 rot/min. Ea a fost 
stabilită nu numai din condiția de antrenare a motorului la pornire dar și din 
condiția, ca după pornire, lucrul mecanic indicat dezvoltat de motor să învingă 
rezistențele proprii, la trecerea în regim de mers în gol. Ultimele patru clase 
sînt uleiuri de vară, de aceea nu au precizată viscozitatea la —17,8*C. Visco- 
zitatea acestor uleiuri este condiționată de regimul funcțional, în timp de vară; 
ea nu trebuie să coboare sub o anumită valoare, deoarece cu un ulei prea 
fluid se compromite ungerea. Ultima clasă are viscozitatea cea mai mare 
la 98,9*C și este indicată pentru regiunile tropicale. Limitele de variaţie ale 
viscozităţii și IV-ului, pentru cele șapte clase de uleiuri sînt definite pe dia- 
grama viscozităţii (fig. 19.4) care are ca ordonată viscozitatea uleiului la 
—17,8%C şi pe abscisă viscozitatea la +98,9°C. Uleiurile de iarnă au viscozi- 
tatea limitată în sus de paralelele la axa abscisei; uleiurile de vară au viscozi- 
tatea limitată. de paralelele la axa ordonatei. N 

Clasificarea după tipul serviciului. Motoarele pentru autovehicule sînt 
proiectate cu o rezervă de putere mai mică sau mai mare și sînt încărcate de 
consumator, în funcție de destinație. De aceea, ele sînt supuse unor solicitări 
termice şi mecanice diferite. Motoarele cu solicitări mari (serviciu greu) ating 
regimuri termice înalte, temperatura uleiului este mai ridicată, presiunile în 
suprafețele portante sînt mai mari. Este rațional să se diferenţieze uleiurile 
după gradul de încărcare sau nivelul de solicitare a motorului (STAS 871-68). 

Pentru motoarele cu aprinderile prin scînteie se disting trei categorii de 
serviciu, precizate prin trei indicatori: ML, MM, MS. Indicatorul ML definește 
un tip de serviciu ușor; motorul funcționează cu turaţii și sarcini mijlocii, nu 
atinge temperaturi mari în funcționare, nu este exploatat la temperaturi foarte 
mici, nu prezintă înclinare la formarea de depuneri. În acest caz nu apar dezi- 
derate speciale pentru ulei. Indicatorul MM definește o categorie de serviciu 
mediu pînă la sever; motorul funcționează la sarcini și turații mari cu porniri 
și opriri repetate, un timp redus. Indicatorul MS definește un tip de serviciu 
sever, care include două moduri de funcționare severă: 1) cu sarcini mari 
sau suprasarcini, cu turaţii foarte mari, la temperaturi ridicate; 2) cu porniri și 
opriri repetate sau mers în gol îndelungat la temperaturi reduse. În primul 
caz procesul de oxidare a uleiului se dezvoltă rapid (la temperaturi mai mari 
ca 150...180*C, acțiunea de oxidare este intensă) ceea ce ușurează. formarea 
de lacuri (cu blocarea, segmenţilor) și provoacă coroziunea. cuzineților, uzura. 
camelor și tacheţilor; în al doilea caz se acumulează depozite (mîl) și apă 
în carter, se înfundă filtrele. Pentru acest tip de serviciu se formulează cerințe 
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severe pentru ulei, care trebuie să protejeze motorul împotriva depunerilor și 
uzărilor. Serviciul sever pretinde schimbarea mai frecventă a uleiului. În 
SUA se recomandă schimbarea uleiului după 10 000 km în condiții de serviciu 
mediu (autoturismul parcurge fără oprirea motorului cel puțin 8 km vara și 
16 km iarna); în condiţii de serviciu sever (sarcini și turații ridicate, intervale 
mari de mers în gol) se recomandă schimbarea uleiului la 3 200. ..4 800 km. 


Tabela 19.3 
Clasificarea SAE a uleiurilor de motoare pentru autovehicule 
Viscozitatea lubrifiantului monograd 
E da 1a—17,8*C(0*F) Ja 98,9°C (210%) 
SAE min max min max 
10-6mfs | , 1076 mă = 1076 m? p 1076 m2 RS 
ee | tes | ce | ms | ee | sie | «e 
5 W — — 869 115 | | 
10 W 1 303 172 2 606 344 3,86 1,30 i - >= 
20 W 2 606 344 10 423 | 1376 
20 — — — — 5,73 1,46 9,62 1,80 
30 9,62 1,80 12,94 2,12 
| 40 12,94 | 2,12 16,77 | 2,52 
So = = = = 16,77 | 2,52 | 22,68 | 3,19 


Pentru motoarele cu aprindere prin comprimare se disting trei categorii 
de serviciu, precizate de indicatorii DG, DM, DS. Categoria DG caracteri- 
zează un serviciu mediu, fără cerințe speciale pentru ulei. Categoria DM pre- 
cizează condiții severe de utilizare a motorului. Se poate încă acționa asupra. 
uzării și depunerilor prin factori constructivi. Categoria DS definește serviciul 
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Fig. 19.4. Clasificarea uleiului după viscozitate. 
(Viscozitatea : la —17,8°C pe ordonată; la +98,9°C pe abscisă). 
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foarte sever cu funcționare îndelungată la sarcini mari și temperaturi ridicate, 3 CI a 7E 
consecință a supraalimentării. a Fa È == E as |38 SI 
În tabela 19.4 se prezintă cîteva proprietăți ale uleiurilor fabricate în Š } 38 g ae an a s Ee S 
România, care se referă la lubrificație. Primul indicativ (M sau D) se referă E z | a Ema EEEIEE [BRE Eg 
la tipul de motor; S se referă la supraalimentare; cifrele următoare se referă | E | ggss „Sk 5 85| SEF [Sa 3 
la clasa de viscozitate; indicativul W-la iarnă. Pentru MAC nesupraalimentat | 5 | S2REG ESESSSRSERS lua F 
se produc uleiuri Super 1 care corespund pentru categoria de serviciu DM. | FE Ria gsssses|paop |O AS 2s 
Uleiurile Super 1 sînt aditivate cu aditivi: antioxidant, detergent-dispersant, l E ale SI l SSR 
depresant, anticorosiv, antispumant. | 
Uleiul multigrad. Spre deosebire de uleiul monograd care acoperă o singură | 5 
clasă de viscozitate, uleiul multigrad acoperă două pînă la cinci clase de visco- j EA a El e j R g SSIS R a 
zitate. Posibilitatea producerii unui astfel de ulei este indicată de diagrama | să l | | ji je l | 
viscozităţii (v. fig. 19.4), deoarece clasele de viscozitate inteferează. Se | E 
observă că uleiul 7 corespunde simultan claselor 10 W și 30; uleiul 2- cla- mm 
selor 20 W și 40. Folosirea aceluiași ulei vara și iarna (ulei universal) prezintă 
nu numai avantajul reducerii sortimentelor de ulei și simplificării întreținerii; e le le le i ssil e lS A 
uleiul multigrad micşorează frecarea și uzarea, permite reducerea cifrei octa- | à S ja li 2 2 an 2 E = 
nice la același raport de comprimare. Prin aditivare specială, uleiul multi- E oar EEJ a JE E 
grad realizează o durată sporită de utilizare între două schimburi 10 000... £ d 
16 000 km parcurși, de unde și denumirea de ulei „longlife” (viața lungă). a = 
În țară se produc două tipuri de ulei multigrad (tab. 19.4), care conservă în e E lie 
denumire, două clase de viscozitate (două cifre). Ele includ aditivi: antioxi- 5 x a E a ua SA Epi ae 
dant, anticorosiv, detergent-dispersant, depresant, antispumant, ameliorator = SI le e usi as ca 2g SE 
.. Pi . . E l Si o A nti a 
de indice de viscozitate. bule J | — za act lee W 
= ajl i | ivi e E 
E: g a 3 De) Le) 3 | 2 | men z i g Ş S El 
5 jE T jo n | 10 S S 
19.2. SISTEME DE UNGERE EST = alanla i 3 T i g 
FAE AAE 3 TR 2] 
A ei] [E] Sss*iselssi le 2r pi 
Totalitatea dispozitivelor, aparatelor și mașinilor care servesc la. ungerea S | | Mea Seria X Sie ag a 
organelor motorului se numește sistemul de ungere. Sistemele de ungere diferă > | lă : cu 7 AESA 
între ele după procedeul de ungere a suprafețelor în frecare. Există trei pro- a A VR| voal oS Ra a IS Sa 8 Bo 
cedee de ungere: ungerea prin ceață de ulei și stropire, ungerea sub presiune și E I SSSss Sess] 1S S gal e 
ungerea mixtă. Organele puternic solicitate nu pot fi unse prin ceață de ulei, de- A Jolo SCAR 5 a S 25 
oarece procedeul nu asigură debitul de ulei necesar, în schimb ungerea tuturor z sai 7 ] i 
organelor motorului sub presiune ar complica și ar scumpi sistemul de ungere. 2 js|o i | | e e | | 
De aceea, la motoarele de autovehicule se utilizează procedeul de ungere SIRIS d dor en da ii PASA T fii 
mixtă: organele puternic solicitate (fusurile paliere și manetoane, fusurile ci | TSA ! l 
arborelui de distribuție, organele de comandă a supapelor, uneori bolțurile) | g l 7 
se ung sub presiune; celelalte organe (cilindrii, pistoanele, segmenții, camele, | Elo $ ls se | | BS Ea 
tacheții etc.) se ung prin ceață de ulei și stropire. | 53 ala la la iN) | le E a 
Sistemul de ungere este alcătuit dintr-un circuit principal de ulei și unul | | i | E 
sau mai multe circuite secundare. Circuitul principal cuprinde rezervorul de ulei, | F 
una sau mai multe pompe de ulei, conductele prin care se deplasează uleiul spre 3 
punctele principale de ungere și supapele de siguranță. Uleiul este refulat = EA 
de pompă într-o conductă principală numită magistrală de ulei și este distri- Ai $E = È A 
buit apoi prin canale derivate la lagărele de sprijin. În unele cazuri, magis- | = 2ga isi S || ai 
trala de ulei o constituie chiar arborele cotit. Circuitul secundar cuprinde | E g RE Se £ 2AF a a S 
filtrul de ulei în derivație și radiatorul de răcire. Sistemul de ungere cuprinde, Fi 8 8 F 8 |Sas SE E |E sole 7 | 
de asemenea, aparate de control pentru determinarea presiunii, temperaturii île d a H zi zi | Si aaa A ar 
și nivelului uleiului în carter și dispozitive de siguranță pentru a preveni H <] | jiu azi | clei î Ies 
suprapresiunea în carter și în conductele de ulei. 3 D Z în | zi z 
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Fig. 19.5. Schemele sistemului de ungere cu carter uscat (a) şi umed (b). 


Sistemele de ungere se clasifică, de asemenea, în raport cu rezervorul de 
ulei. La majoritatea motoarelor pentru autovehicule și tractoare rezervorul de 
ulei este chiar carterul inferior al motorului, în care se găsește 90. . .95% din can- 
titatea totală de ulei; în acest caz sistemul de ungere se numește cu carter 
umed. La unele motoare uleiul se găsește într-un rezervor special; uleiul care 
se scurge în carter se îndepărtează prin intermediul unor pompe. Acest sistem. 
de ungere se numește cu carter uscat. 


În figura 19.5, a se arată sistemul de ungere cu carter uscat. Uleiul se află în rezervorul 1; 
pompa de ulei 2 aspiră, uleiul prin filtrul de sirmă 3 și-l deplasează, în magistrala 4 după ce trece 
prin filtrul 5. Prin canalele 6 uleiul trece din magistrală în lagărele arborelui cotit, iar prin 
orificiile practicate în brațele arborelui cotit ajunge pe suprafața fusului maneton. Prin canalele 7 
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uleiul trece din magistrală în lagărele arborelui de distribuție. Uleiul se întoarce în carter prin 
filtrul fin 8 sau prin jocurile laterale dintre fusuri și cuzineți. Pompele 9 aspiră uleiul din carter 
prin filtrele de sîrmă 10, îl deplasează în radiatorul de ulei 11 și îl întoarce în rezervorul de ulei. 
Sistemul de ungere este prevăzut cu supapele de siguranță 12, 13, 14 și cu manometrele de control 
15 şi 16. În figura, 19.5, b se arată sistemul de ungere cu carter umed. În acest caz supapa de 
siguranță, 14 este pusă, în serie cu radiatorul; înaintea, supapei 14 se prevede însă un orificiu de 
laminare. Cînd uleiul este rece, deci viscos și nu este necesar să treacă prin radiator, întîmpină o 
rezistență mare prin orificiul calibrat, iar presiunea din spatele orificiului este insuficientă pentru 
deschiderea supapei de siguranță. Cînd uleiul este încălzit se deschide supapa de siguranță și 
acesta trece prin radiator. 

Sistemul de ungere cu carter uscat elimină pericolul întreruperii alimentării cu ulei a pompei, 
la deplasarea automobilului pe drumuri cu declivități mari; de asemenea, sistemul permite redu- 
cerea înălțimii motorului și a consumului de ulei întrucît se micșorează, excesul de ulei de pe oglin- 
da cilindrului; în fine, sistemul permite o reducere a intensității de oxidare a uleiului deoarece 
acesta vine în mai mică măsură, în contact cu gazele fierbinți scăpate în carter. Totuși, sistemul 
este mai complicat (necesită mai multe pompe de ulei) şi ocupă un spațiu mai mare (din cauza 
rezervorului de ulei și a radiatorului, care este în acest caz indispensabil). La motoarele cu 
carter umed răcirea uleiului se produce parțial sau integral pe suprafața inferioară, a carterului 
care este nervurată, și suflată de curentul de aer. 


În figura 19.6, a se arată sistemul de ungere de la motorul turismului 
Dacia 1 300. Sistemul cuprinde pompa de ulei cu sorbul și filtrul de ulei. 
El se remarcă prin simplitate, calitate acceptabilă la un motor mic, de turism, 
Prin opoziție, sistemul de ungere de la motorul MAN — 2156 (fig. 19.6, b) 
se caracterizează prin un grad înalt de complexitate. El este alcătuit din 
pompa de ulei, două filtre, unul de tipul cu jhîrtie, celălalt de tipul centrifu- 
gal, un radiator de ulei cu ţevi, supapele de siguranţă, un dispozitiv automat 
de completare a uleiului în carter, conductele de ulei. Uleiul refulat de 
pompă ajunge în magistrală de unde este distribuit: la palierele arborelui 
cotit, pe partea interioară a capului pistonului pentru răcire. Capul pistonului e 
răcit, numai cînd presiunea în magistrală depășește 1,5 daN/cm?. Arborele 
de distribuţie se sprijină pe trei paliere care nu sînt alimentate din magis- 
trulă ci prin conducte, de la palierele arborelui cotit. De la palierele extreme 
le arborelui de distribuție uleiul sub presiune ajunge în partea interioară 
a axului pe care oscilează culbutorii, de unde se distribuie la suprafața de 
oscilație a culbutorului, la suprafața de contact culbutor-supapă, iar prin 
cădere, la tachet. 


La motoarele în doi timpi cu baleiaj prin carter nu se admite ulei în partea inferioară a carte- 
rului, din cauza suprapresiunii pentru baleiaj și a comunicației directe dintre carter și interiorul 
cilindrului. De aceea, ungerea acestor motoare se realizează pe alte baze. Uleiul de ungere este 
deplasat pe suprafețele în frecare prin intermediul combustibilului. Principiul se realizează 
prin două procedee: 1) amestecarea uleiului cu combustibil; 2) injecția de ulei în curentul de 
amestec aer-benzină, din carburator. În primul caz combustibilul este amestecat cu ulei în 
rezervorul de benzină, în proporții determinate. Procedeul este simplu și ieftin, de aceea a, găsit 
o mare răspîndire; este însă incomod deoarece implică operații suplimentare pentru amestecare- 
În al doilea, caz, o pompă, de ulei injectează un jet de ulei în carburator. Procedeul este mai 
complicat, dar conduce la o reducere sensibilă a consumului de ulei. 
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de ungere la motorul turis- 
mului Dacia 1300 (a) și la mo- 
torul MAN-2156 (b) : 


7 — casterul inferior (baia de ulei); 
2 — pompa de ulei; 3 —-sorbul pompei 
de ulei; 4 — magistrala de ulei; 5 — fil- 
trul de ulei ; 6 — conducte de ulei pentru 
palierele arborelui de distribuție; 7—con- 
ducte de ulei pentru axul culbutorului ; 
8 — conducte de ulei pentru palierele ar- 
borelui cotit; 9 — buşon de umplere ; 
1 10— dop pentru golire; 77 — centrifugă 

de ulei; 72 — răcitor de ulei; 73 — dis- 
pozitiv de completare a uleiului în 

carter. 


19.3. ELEMENTELE COMPONENTE ALE SISTEMULUI 


DE UNGERE * 


* Pentru filtrele de ulei, v. cap. 20. 
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Fig. 19.6. Schema circuitului - 
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Fig. 19.7. Pompa de ulei cu roți dințate și angrenare exterioară. 


singur element (o singură pereche de roți dințate) sau cu mai multe ele- 
mente; ele pot fi de tipul cu unul, două sau trei etaje. În figura 19.7 se 
arată părțile componente și schema de principiu a unei pompe cu un singur 
element de pompare. În carcasa. 7 se găsesc roțile dințate 2 și 3. Una dintre 
roţi este conducătoare și se fixează pe ax prin pană. Axul 4 al pompei pri- 
mește mișcarea de la arborele de distribuție printr-un angrenaj (roata din- 
tată 5); se întrebuinţează mai rar antrenarea prin lanț. Roata dințată con- 
dusă se montează liber pe axul ei și este antrenată în mișcare de roata con- 
ducătoare.. Uleiul este deplasat din spaţiul de aspirație A în spațiul de refu- 
lare R, de către roțile dințate, pe la periferia carcasei. Din motive tehnolo- 
gice, roțile dințate se montează cu joc radial și axial (frontal). La angre- 
narea roților uleiul aflat între dinţi este comprimat; din această cauză apar 
solicitări de torsiune a. axelor, uleiul scapă printre jocuri în amontele pompei 
și ia naștere un curent pulsator de sens invers curentului normal. Pentru a 
amortiza pulsaţiile și a descărca axele, pe capacul frontal al pompei se 
prevede un canal prin care uleiul curge în spaţiul de refulare. 


Pompele cu roți dințate se construiesc în două variante: cu angrenare exterioară (fig. 19.7) 
și cu angrenare interioară (fig. 19.8). În al doilea caz, pompa este alcătuită din pinionul 1 
cu patru dinți (pătratul) fixat pe axul de antrenare 2, din roata, 3 cu cinci dinți interiori (penta- 
gonul) și "din corpul. 4. Pinionul 
2 angrenează cu roata, 3 care des- 
chide şi închide alternativ, orificiul 
5 de alimentare și orificiul 6 de re- 
fulare a uleiului. 


La motoarele pentru au- 
tovehicule a crescut numă- Fig. 19.8. Pompa de ulei cu roți dințate și angrenare 
rul suprafețelor unse sub interioară. 
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presiune și încărcarea lor, de aceea presiunea și debitul pompei de ulei 
au sporit. La temperatura de 70... .80*C presiunea în magistrala de ulei vari- 
ază între 2 şi 5 daN/cm?; la pornire, cînd uleiul este rece, deși debitul pompei 
este aproape nul, presiunea în magistrală poate atinge chiar 12—15 daN/cm?, 
din cauza viscozității ridicate. Refularea uleiului sub presiune are ca 
singur scop deplasarea lui pînă la punctele de ungere cele mai îndepărtate, 
adică învingerea. rezistențelor hidrodinamice; presiunea de refulare nu ser- 
veşte la crearea filmului de ulei; după cum se știe, presiunea de refulare 
este neglijabilă în raport cu presiunea din pana de ulei. Debitul de ulei 
refulat de pompă a crescut în ultimii 30 de ani pentru motoare de aceeași 
putere de 5...8 ori. Debitele mari de ulei sînt reclamate de forțarea motoa- 
relor, care impune evacuarea unei cantități mai mari de căldură din lagă- 
rele arborelui cotit și din organele răcite cu ulei (îndeosebi pistonul). 


Debitul teoretic al unei pompe de ulei cu angrenare exterioară, cu roți 
dințate de dimensiuni egale, se calculează considerînd că spațiul dintre dinți 
care se umple cu ulei este egal cu volumul dinților. Întrucît volumul dinților 
și al golurilor este egal cu xD,//, unde D, este diametrul primitiv, k — înăl- 
ţimea dinţilor, iar / — lățimea lor, volumul golurilor va fi nD,%l/2, iar pen- 
tru două roți dinţate sD,hl. Notind cu n, (rot/min) turația pompei de ulei 
și ținînd seama că dimensiunile pompei se exprimă în mm, debitul teoretic 
al pompei de ulei va fi: ` 


Dž, =10 xD him min]. (19.7) 


Din cauza jocurilor radiale și frontale, uleiul din avalul pompei scapă 
în amontele ei (în sensul reducerii de presiune). Notînd cu V,, debitul real 
al pompei și cu mp, randamentul volumetric al pompei, adică nu = 
Ý pul V žu, rezultă: 


Ý pu = 10D phl pu au [l/min]. © (19.8) 


Relația (19.7) arată că debitul teoretic al pompei de ulei creşte liniar cu 
turatia. Debitul real nu crește proporțional cu turația (fig. 19.9, 4) deoarece 
randamentul volumetric scade cu turatia.. În adevăr, la sporirea debitului 
de ulei rezistențele din avalul pompei cresc, ceea ce sporește căderea de 
presiune între avalul și amontele pompei și amplifică pierderile prin jocuri 
(b). Influența jocurilor axiale A, și radiale A, ale roţilor dințate asupra 
randamentului volumetric se arată în (c). Se observă că în regim nominal 
(ta = 80°C), nu scade sensibil cu mărirea jocurilor, ceea ce impune limita- 
rea acestora la valoarea minimă decisă de tehnologia de fabricație. La func- 
ţionarea motorului rece, mp, este aproape independent de jocuri, dar are 
valori foarte reduse deoarece uleiul: vîscos umple parțial golurile dintre 
dinți. Influenţa temperaturii uleiului 4, din amontele pompei (carter) asupra 
randamentului volumetric se arată în (d). Iniţial, np, creşte (pînă la fa 
= 60°C) deoarece uleiul devine mai fluid și umple mai complet spațiul liber 
dintre dinţi, apoi începe să scadă, deoa rece cresc pierderile prin jocuri, uleiul 
fiind prea fluid. Relaţia (19.7) arată că este posibil să se reducă gabari- 
tul pompei, mărind înălțimea, dinţilor și reducînd numărul lor (fig. 19.10)- 


În exploatare caracteristicile pompei se modifică, sensibil. Astfel, creșterea gradului Go uzar e 
a roților și pierderea, etanșeităţii sau rigidității capacelor măresc jocurile radiale și frontale, 
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Fig, 19.9. Caracteristicile pompei de ulei. 


t i i lor 
i ibilă i i „Creşterea, gradului de uzare a lagăre! 

i educere sensibilă a debitului de ulei. Ș ; i elor 
ue re A uzineţi implică, pe de altă parte, pierderea unei cantități 
de ulei se proiectează pentru un debit de cîteva ori mai 
ală a motorului chiar după 150 000... 


cu sporirea, jocurilor dintre fusuri și © 
însemnate de ulei. De aceea, pompa ; 
mare decît cel necesar, pentru a asigura funcționarea norm: 
200 000 km parcurşi. i | e Va e 
Supapa de siguranță, Dacă pompa e 1 al pompei scade mai repede 
i imă Cert t ; a mp de mi 
(oct debitul de Silki reclamat de ungerea hidrodinamică a lagărului, ceea ce 
compromite funcționarea normală a ooe 
Apare un motiv în plus pentru ca pompa de 
ulei să furnizeze la turații mari O cantitate 
importantă de ulei în exces, ceea ce determină 
o creștere substanţială a presiunii care pro- 
voacă distrugerea conductelor de ulei. 
Pentru a proteja sistemul de ungere, se pre- 
vede în circuit o supapă care deviază „excesul | 
de ulei din circuitul principal și menține pre- Fig, 19.10. Dependența gabari- 


> i g apistrală la nivelul cores- tului pompei de ulei de nu- 
siunea uleiului în mag aaa de dinți. 


punzător. 
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Supapele de siguranță se încorporează cel mai des în corpul pompei, filtrului sau radiatorului. 
În locașul din capacul 6 (fig. 19.7) se introduce bila sau supapa 7, arcul 8 și şurubul 9 care reglează, 
tensiunea arcului. Supapele de siguranță deviază curentul de ulei în două feluri: unele îndreaptă 
excesul de ulei spre carter, altele îl reintroduc în circuitul pompei. La motorul MAN 2156 supapa 
este de tipul cu piston care se ridică de pe scaun la o presiune de 9,8... 11,3 daN/em 2; la motorul 
turismului Dacia, 1300 supapa se deschide la 4 daN/em 2. 


Radiatorul de ulei se utilizează întodeauna în sistemul de ungere cu carter 
uscat, apoi la motoarele răcite cu aer, și în fine la motoarele mari pentru 
autovehicule, cînd fluxul de căldură nu se poate evacua integral prin supra- 
fața inferioară a carterului. Radiatorul este alcătuit dintr-o manta 7 (fig. 
19.11) în interiorul căreia se introduc ţevile 6, fixate la capete prin lipire 
pe. două plăci 2. Extremităţile mantalei se închid etanș prin capacele 3. 
La o temperatură joasă a mediului ambiant răcirea uleiului în radiator este 
inutilă; de aceea radiatorul se scoate din circuit automat cu o supapă de 
siguranță (b), sau manual cu un robinet. 


Radiatoarele de ulei sînt de două tipuri: radiatoare cu apă și radiatoare cu aer. În primul 
caz, uleiul trece peste suprafața exterioară a ţevilor, în al doilea caz prin interiorul ţevilor. Radia- 
toarele răcite cu apă asigură o temperatură mai stabilă a uleiului, independent de sarcina și 
turația motorului, precum și de temperatura aerului din mediul ambiant. Radiatoarele cu aer 
sînt mai simple și mai sigure, însă nu asigură încălzirea uleiului la pornire. Radiatoarele de ulei 


spre deosebire de cele de apă, destinate răcirii motorului au o construcție mai rigidă, deoarece 
lucrează, sub presiune. 


Ventilaţia carterului. Din cauza. etanșării imperfecte a cilindrului, în car- 
terul motorului ajung gaze de ardere şi vapori de combustibil. Gazele de ardere, 
prin oxigenul pe care-l conțin și prin efect de temperatură, oxidează uleiul din 
carter. Vaporii de apă din gazele de ardere se condensează și formează cu uleiul 
emulsii, care intensifică acțiunea de formare a depozitelor în carter; bioxidul de 
sulf din gazele de ardere se combină cu apa și formează acid sulfurit, care are o 
acțiune corosivă. Vaporii de combustibil se condensează în carter, diluează 


uleiul şi-i reduc calităţile de ungere. Debitul de gaze scăpate în carter V, 
depinde de uzura segmenţilor și de turație (fig. 19.12). 


Fig. 19.11. Răcitorul de ulei al mo- 
t toarelor D 797 (a) şi D 2156 (b): 


7 — manta; 2 — placă de prindere a ţevilor; 

3 — capacul superior; 4 — şurub de asamblare; 

5 — garnitură de etanșare; 6 — țeavă de apă; 

7 — capacul inferior; 8 — dop de evacuare a 

Ca) impurităților; 9— pereţi despărțitori ; 10— ţeavă 
de ulei; 77 — supapă de scurtcircuitare. 
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ntru a frâna procesul de îmbătrinire 
a E pastei vaporii de combustibil şi gazele 
de ardere scăpate în carter se evacuează. 
Operația poartă numele de ventilaţia car- 
terului și. se realizează prin două proce- 
dee: gazele se elimină direct în atmosferă, 
sau se aspiră în colectorul de admisiune. 
Primul procedeu se utilizează la moto- 
rul SR—211 (fig. 19.13). În acest scop 
se montează o conductă 7 cu un capăt 
prevăzut cu filtrul 2 în partea, superioară 
a carterului, iar cu celălalt îndreptat în 
partea opusă sensului, de deplasare a 
autovehiculului (Vas). În timpul depla- 
sării la. capătul exterior al conductei 


Molor uzat, inointe de, 
înlocuirea segimenților 
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Fig. 19.12. Influența turației şi uzurii 
motorului asupra debitului de gaze 


scăpate în carter. 
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de admisiune 5; astfel, gazele de ar f i 

ca sk dice care trece din filtrul 6 prin conducta. 7 previne apa 


riția vacuumului în carter. 


ă i î te 
Ventilaţia carterului previne totodată creșterea de eu a i z 
din cauza gazelor scăpate, creştere care ar provoca pierderi 


garniturile de etanşare a carterului. 


Aer proaspăt din filtrul 
de eer 


(OD: Separator 
de vlei 


A 
t 


Pi 


Tub de ventilație 


Rejntoarcerea gazelor 
din corter în galeria de 
admisie. 


Fig. 19.13. Sisteme de ventilație a carterului. 
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| Conductele de ulei. Magistrala, de ulei se confecționează prin găurire în blocul de cilindri. 
Se preferă, canalele găurite în bloc, 


2 è 8 ţevilor exterioare care sînt supuse ruperilor sau pierd etan- 
șeitatea, Diametrul interior al canalelor nu depășește 15 mm. Cînd magistrala de ulei este chiar 
arborele sotii uleiul este adus în interiorul arborelui cotit prin unul din fusurile lui, prevăzut cu 
canale radiale 1 (fig. 19.14); în cuzinet se execută un canal 


: în arc de cerc 2 de lungime egală 
distanța dintre două găuri. ia Sb sli 


19.4. CONSUMUL DE ULEI ȘI CONTROLUL SISTEM 
DE UNGERE : aci 


„Cauzele consumului de ulei. Uleiul din sistemul de ungere se consumă 
în timpul funcționării motorului pe următoarele căi: 1) vapotizare și ardere 
în camera de ardere; 2) vaporizare în carter; 3) scăpări prin neetanșeități. 

Consumul de ulei este determinat îndeosebi de fracțiunea care ajunge 
în camera de ardere, Uleiul ajunge în camera de ardere pe două căi: 1) prin 
jocurile dintre segment și cilindru datorită ungerii hidrodinamice și pompajului ; 
2) prin jocurile dintre tija supapei și bucșa de ghidare ; sub acțiunea gravitației 
(fig. 19.15). Trecerea. uleiului este însă intensificată de condiţiile particu- 
lare de funcționare a supapelor. Astfel, în timpul cursei de admisiune, în 
galeria de admisiune și cilindru se creează o depresiune care aspiră 
uleiul dintre tijă și bucșă; fenomenul se intensifică la MAS, la sarcini parțiale. 
La supapa de evacuare este esențială temperatura mai ridicată a tijei supapei, 
care fluidifică uleiul Și ușurează deplasarea lui spre camera de ardere. Scă- 
pările prin jocurile dintre tija supapei și bucșă sînt în medie de 50%, dar 
ajung uneori pînă la 75% din uleiul care pătrunde în camera de ardere. 
Încercările de stand arată că la întreruperea circuitului de ulei spre culbutor, 
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Fig. 19.14. Deplasarea 
uleiului din magistrală 
în interoriul arborelui. 


Fig. 19.15. Consumul de ulei prin 
jocul dintre supapă și bucşa de 
ghidare. 
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Fig. 19.16. Influența unor factori asupra consumului de ulei. 


timp de 10 ore, consumul de ulei s-a redus la plină sarcină de trei ori, iar 
la mersul în gol (pentru aceeași turație) de circa cinci ori. Pătrunderea ule- 
iului în camera de ardere este dăunătoare nu numai pentru risipa pe care 
o antrenează; uleiul care ajunge în camera de ardere este sursa principală 
de formare a calaminei. Arderea uleiului în camera de ardere se vizuali- 
zează prin fumul albastru care apare în gazele de evacuare. | 

Consumul de ulei prin vaporizare în carter este mai redus. El este inten- 
sificat mai ales pentru fracțiunea de ulei care atinge fundul pistonului. În 
fine, consumul de ulei din cauza neetanșeității carterului intervine, de ase- 
menea, cu o componentă relativ importantă. 

Consumul de ulei depinde de mai mulţi factori, și anume: 1) proprie- 
tăţile fizice ale uleiului; 2) regimul de funcționare a motorului; 3) starea 
mecanică a motorului. Consumul de ulei scade cînd uleiul este mai puțin 
volatil (fig. 19.16, a) și cînd viscozitatea este mai mare, ceea ce este de înțe- 
les. La creșterea turaţiei consumul de ulei se amplifică (b), deoarece ule- 
iul scăpat prin jocurile dintre fusul maneton și cuzinet, ajunge pe oglinda 
cilindrului într-o cantitate sporită; întrucît capacitatea de raclare a segmen- 
tului de ungere este limitată, abundența de ulei de pe oglinda cilindrului 
intensifică fenomenul de pompaj, dar mai ales ușurează, împreună cu turația 
sporită, dezvoltarea regimului hidrodinamic de ungere dintre piston și 
cilindru. La aceasta se adaugă și un efect de temperatură care fluidifică ule- 
iul. La reducerea. sarcinii, deși temperatura de regim a motorului se reduce, 
consumul de ulei crește totuși la MAS ceea ce se explică prin mărirea depre- 
siunii din galeria de admisiune. . 

Prin starea mecanică a motorului se înțelege ansamblul jocurilor și stărilor 
suprafețelor organelor în mișcare relativă. Consumul de ulei depinde într-un 
grad ridicat de starea mecanică a motorului, de aceea el și este luat uneori 
drept criteriu al uzării motorului. La creșterea jocurilor dintre fusurile mane- 
toane și cuzineți sporește cantitatea de ulei proiectată pe oglinda cilindru- 
lui. Din cauza uzării crește și jocul dintre segmenţi și cilindru, care inten- 
sifică pompajul. Înfundarea orificiilor din canalele segmenţilor cu lacuri joacă 
de asemenea un rol important în mărirea consumului de ulei. Experiența a 
arătat că prin simpla destupare a orificiilor din piston, consumul de: ulei 
pentru un grup de vehicule echipate cu MAS de 1 1 a scăzut de la 400 g/ 
[1 000 km la 70...80. g/1 000 km. Creșterea jocurilor dintre tijele supapelor 
'și bucșe amplifică, de asemenea, consumul de ulei. Experiențele efectuate 
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cu un grup de taxiuri urbane [10] arată că inițial consumul de ulei crește 
foarte mult (fig. 19.17, a) probabil datorită rodării pieselor pînă la atingerea 
jocurilor optime, apoi, consumul crește lent, probabil datorită atingerii valo- 
rilor optime ale jocurilor, iar în final (după 100 000 km parcurși). consumul 
de ulei crește din nou brusc. Măsurătorile par să indice în ultimul caz inten- 
sificarea pierderilor prin jocurile dintre tijele supapelor și bucșe, ceea ce atrage 
atenția asupra posibilității de simplificare a lucrărilor de revizie capitală 
a motorului, întrucît este mai simplu să se recondiționeze chiulasa decît 
ansamblul piston-cilindru. La motoarele moderne consumul mediu de: ulei 
variază între 3...11 g/kWh (2...8 gf/CPh) ceea ce reprezintă aproxima- 
tiv 1,0...3% din consumul de combustibil. În deceniul '55...65' consumul 
mediu de ulei la motoarele de autoturism s-a redus cu 30% (b).. 

Controlul sistemului de ungere. Controlul funcționării normale a siste- 
mului de ungere se efectuează pe mai multe căi, și anume: prin nivelul 
uleiului din carter, prin presiunea uleiului din magistrală, prin temperatura 
uleiului din carter sau magistrală. 


Nivelul uleiului în carter se controlează periodic. În acest scop o tijă gradată T, prevăzută 
cu indicația Max (Plin) sau Min se cufundă în baia, de ulei (v. fig. 19.5). Indicaţiile precizează 
nivelurile admisibile — maxim și minim — ale uleiului din carter. Nivelul uleiului în carter nu 
are voie să coboare sub nivelul minim din două motive: 1) la accelerare și decelerare sau la încli- 
narea motorului apare pericolul dezamorsării pompei de ulei, sorbul răminînd deasupra uleiului; 
2) debitul pompei fiind constant, iar în circuit aflîndu-se o cantitate mai mică de ulei, crește 
numărul de treceri ale uleiului prin circuit, ceea ce conduce la supraincălzirea uleiului. Depăşirea 
nivelului maxim este obiecționabilă, deoarece pe drumuri cu profil accidentat capul bielei vine 
în contact cu oglinda, uleiului din carter și produce barbotarea lui. În acest caz, ulciul ajunge 
pe cilindru într-o cantitate prea mare, iar temperatura, lui crește în contact cu piesele mai calde, 
Astfel crește consumul de ulei, se intensifică, procesul de formare a calminea și procesul de oxi- 
dare a uleiului. 

` 
Prin intermediul unui manometru se măsoar presiunea de ulei din 
magistrală. În general, dacă manometrul indică prezența unei presiuni în 
magistrală se conchide că pompa. de ulei funcționează. Indicațiile manome- 
trului trebuie interpretate însă cu grijă deoarece nu reprezintă întotdeauna 
semnalul sigur al funcționării normale a sistemului de ungere. Presiunea de 
ulei din magistrală depinde de mai mulți factori: „ebitul pompei, viscozitatea 
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Fig. 19.17. Variația consumului de ulei cu parcursul unui autovehicul (g) şi de-a lungul anilor (b). 
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uleiului, reglajul supapei de siguranță și rezistențele în conducte. Presiunea 
în magistrală creşte cu debitul pompei,. dar nu indică întotdeauna că debitul 
de ulei este corespunzător. În adevăr, cînd viscozitatea uleiului este ridicată 
presiunea în magistrală crește (fig. 19.18, 4) pînă la deschiderea. supapei de 
siguranță, dar pompa livrează un debit insuficient, atît din cauza valorii 
reduse a randamentului volumetric pp cît și din cauza devierii unei canti- 
tăți de ulei din magistrală (la lagărele arborelui cotit ajunge numai 20% 
din debitul livrat de pompă). Dimpotrivă, cînd uleiul este mai cald, presiu- 
nea în magistrală este mai redusă, dar 80% din cantitatea de ulei se îndreaptă 
spre lagăre. Experiența arată că motorul poate funcționa normal o perioadă 
scurtă de timp, chiar dacă indicaţia manometrului este de 1 daN/cm?, întru- 
cât pompa livrează un debit suficient. În (b) se arată variaţia presiunii în 
magistrală cu viteza automobilului pentru diverse temperaturi ale uleiului. 
În zona de palier a curbei se deschide supapa de siguranță. Se observă 
că la viteze mici de înaintare, dacă uleiul este încălzit, presiunea este mai 
mică decît cea controlată de supapa de siguranță; motorul funcționează însă 
normal, deoarece tot uleiul debitat de pompă se îndreaptă spre lagăre. 
Aceste fapte arată, că un control mai sigur al funcționării normale a siste- 
mului de ungere s-ar obţine dacă s-ar introduce în circuitul de ungere un 
debitmetru. În fine se observă că presiunea uleiului depinde de gradul de 
uzare al motorului și al pompei (c), deoarece: odată cu mărirea jocurilor 
scad rezistenţele hidrodinamice ale circuitului. 


În unele cazuri presiunea în magistrală scade pînă la anulare, deși pompa de ulei funcțio- 
nează normal, iar în circuitul de ungere nu există avarii, În asemenea cazuri, indicația manome- 
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trului trebuie interpretată, în sensul că gradul de uzare al motorului este aţît de înaintat încît 
uleiul debitat de pompă trece prin jocuri fără, rezistență. O cădere totală de presiune se observă 
și în acele cazuri cînd motorul funcționează, cu ulei cald la turaţii joase (debitul pompei este insu- 
ficient). Funcționarea, în acest condiţii trebuie evitată. În tabela 19.5 se arată pe scurt după [10] 
diferite interpretări care trebuie date indicaţiilor unui manometru de ulei. 

À Tabela 19.5 
Interpretarea indicațiilor unui manometra de ulei 


Indicația manometrului Cauzele care influențează presiunea 


Presiune nulă sau foarte, redusă] 1) Manometru avariat 

2) Nivelul uleiului prea coborit 

3) Arborele de antrenare a pompei este rupt 
4) Conducta, de refulare a pompei este blocată 
5) Fisura unui canal interior sau exterior 

6) Conducta manometrului înfundată, 


Fluctuaţii de presiune 1) Pompa de ulei funcționează, necorespunzător 
2); Manometrul este defect 

3) Supapa de siguranță dereglată, 

4) Scăpări prin conducte 

5) Nivelul uleiului la limită minimă 

6) Deplasarea impurităților în canale 


Presiune redusă 1) Colmatarea sorbului de ulei 

2) Jocuri mari în cuzineţii arborelui cotit sau ai arborelui 
cu came şi culbutori 

3) Filtre colmatate cu supapa de siguranță în stare ne- 
corespunzătoare 

4) Ulei prea fluid fie prin natura lui, fie prin diluare 

5) Ulei prea fluid din cauza temperaturii de funcţionare 
prea ridicată, 

6) Uzura orificiilor calibrate 

7) Dereglarea supapelor de siguranță 

8) . Conducte deformate și lărgite ` 

9) Conducte îmbîcsite 


Presiune ridicată 1) Ulei prea vîscos sau impurificat; ulei rece 
t 2) Rezistențe mari în conductele de refulare 


3) Dereglarea, sau îmbiosirea supapei de siguranță 


Rezultă că funcționarea normală a sistemului de ungere este într-o, 
mare măsură dependentă de temperatura uleiului. De aceea în circuitul de 
ungere se prevede un termometru care dă indicaţii asupra temperaturii ule- 
iului din carter sau magistrală. Temperatura uleiului din carter nu trebuie să 
depășească 85... 105°C. Corelarea indicaţiilor de temperatură cu cele de pre- 
siune poate da, o imagine mai exactă asupra. condiţiilor de funcționare a 
sistemului de ungere. 


Ungerea motorului în doi timpi cu baleiaj în carter se efectuează în două, etape. Iniţial 
uleiul ajunge în carter ; în contact cu piesele calde, a căror temperatură, variază între 50 și 150°C 
o parte din benzină, (pînă, la 50%) se vaporizează, iar picăturile de ulei din amestec se depun pe 
pereţii cilindrului sau pe: fusurile şi braţele arborelui care le proiectează, pe cilindru. Întrucît 
ungerea, fusurilor este insuficientă, arborelese montează pe rulmenţi. A doua etapă a ingerii 
are loc cînd amestecul pătrunde în interiorul cilindrului. Procedeul de ungere conduce la un 
consum mare de ulei. Proporția, de ulei în benzină variază între 3 și 8%, în medie 4...5%. 


Consumul de ulei la motoarele în doi timpi este de citeva ori mai mare decit la motoarele 


în patru timpi, fiind cuprins între limitele 16...33 g/kwh (12...24 gf/CPh). 
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19.5. CALCULUL SISTEMULUI DE UNGERE 


Calculul lagărului pe baza teoriei hidrodinamice a ungerii. Dimensiunile 
fusurilor — lungimea / şi diametrul d — se determină la calculul arborelui 
cotit. Verificarea la încălzire efectuată pentru presiunea medie din fus nu 
este pe deplin concludentă, deoarece, după cum arată teoria hidrodinamică. 
a ungerii, portanța lagărului depinde de un mare număr de factori — con- 
structivi, tehnologici, de exploatare și de natura. uleiului — pe care pro- 
dusul Va: nu-i ia în considerare. De aceea, lagărele arborelui cotit se veri- 
fică pe baza teoriei hidrodinamice a ungerii, la încălzire — temperatura. 
uleiului din lagăr să nu depășească valoarea admisibilă — și la încărcare —jocul 
minim. dintre fus și cuzinet să nu scadă sub valoarea admisibilă. Frecvent, 
articulația arborelui cu biela este mai încărcată decât reazemul, valorile carac- 
teristice fiind arătate în tabela 19.6. Deoarece ecuaţiile stabilite de teoria 
hidrodinamică au o formă complicată, simplificarea lor, într-o formă acce- 
sibilă calculului de proiectare, s-a efectuat pe două căi: pe calea diagramelor 
și pe calea relaţiilor analitice simplificate. În cele ce urmează se prezintă o 
metodă de calcul, pe baza diagramelor. 


Tabela 19.6 
Presiuni pe fusul maneton 
i P 
2 pl eas Regimul de funcționare | P [daN/om?] | aneza | a 

MAS x= 1; np = 5000. ..6000 rot/min 80... 130 150...210 | 1,75...1,55 

x = 1; nm = 3000. ..3500 rot/min 60...65 110... 120 | 1,90...1,87 
MAC x = l; np = 2000...3000 rot/min 62...87 270...400 — 

x = 1; nm = 1300... 1800 rot/min 35...55 250...350 S 


Din teoria hidrodinamică a ungerii este cunoscută distribuția de presiune 
în lagăr (fig. 19.19). Se folosesc următoarele notații: 1) e — jocul radial, 
diferența dintre raza cuzinetului 7, și raza fusului 77, p=7,—7p; 2) è — 
jocul diametral, 3 = 2p = d, — dy; 3) p — jocul relativ, p = 3/4, = pfr; 
4) A — lungimea relativă a 
lagărului, A = Z;/d;; 5) e — ex- i =- — 
centricitatea, distanța pe direc- 4 , d 
ţia radială, în funcționare, 
dintre centrul cuzinetului și 
centrul fusului, e = 00” ; 6) e.— 
excentricitatea relativă e, = 
= elp; 7) hmin — distanţa mi- 
nimă dintre fus și cuzinet; 
Xmta — distanţa relativă mini- 
mă, Xmin = Anile. Evident, 
hmn =p—e =p(1— 7) ;hmaz = 
= p(l + e). 


Vijeze 

pu et 
pesiuneg 

uleiului 


h 
Încărcarea lagărului este de- Fig. 19.19. Distribuția radială și longitudinală a presi- 


terminată de presiunea medie, unii şi vitezei în lagăr. 
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54). care, pe baza teoriei hidro- 


E dinamice a ungerii, se ex- 
| primă prin relația [4]: 
4 5 5 ca Mo 
ra Biz Ze p2 
PAD EI RE Ea i a 
N = X + Dile) li 1 = ep” 
M lieo n 
. F a GERE) 
80 - unde: Ny este viscozitatea 
H M| dinamică a uleiului; o = 
Paso 15 = nn|30 — viteza unghiu- 


S lară a fusului, 7 fiind tura- 
ş FA ţia arborelui cotit; ®, — o 
(7005 Q87 091 035 æ funcție necunoscută de ex- 
centricitate relativă; C” — 
constantă.  Grupînd con- 
venabil parametrii din relația (19.9), se obține un factor adimensi- 
onal O: 


Fig. 19.20. Cifra caracteristică a lagărului. 


pe PE = oeh) (19.10) 


care se numește cifra caracteristică a lagărului sau coeficientul de încărcare 
a lagărului, În relația (19.10) se utilizează următoarele unităţi de măsură: 
P, în daN/m?; nu în daNs/m?; œ, în rad/s. Rezultă că O este o funcțiune 
de excentricitatea relativă e, și lungimea relativă A. În figura 19.20 sînt trasate 
curbele de încărcare a lagărului (relația. 19.10). 

Gradul de încălzire a uleiului în lagăr se determină pe baza lucrului 
mecanic de frecare din lagăr La, adică: 


On = În e] (19.11) 


Lucrul mecanic de frecare în lagăr este Èn = 10-2 F, W (F; în daN, W 
în m/s). Forța F; se calculează pe baza diagramei polare F;= B - py = Pld pr pis 
unde w este coeficientul de frecare lichidă în lagăr; viteza periferică a fusu- 
lui W = rp- œ = (d;|2) (mn]30) astfel că: 


On = 0,523 -105m m [JS], (19.12) 
unde Ș sè măsoară în daN/m?, }d; în m, n în rot/min. Coeficientul de fre- 
care lichidă w, este determinat pe baza teoriei hidrodinamice a ungerii [4]: 


= 0,69 [=e] d-le), (19.13) 
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unde O, și 02 sînt funcţii 


T s 
necunoscute de e,. Așadar: RE E E aie 
50 D = 
ba = Vpa(ep A). (19.1) SEH se AE 
5 : p 
În EUA 19.21 se arată va- sie. DIR BAS JE 
riația funcției ọ„ cu para- 7% SIm 7 
metrii A și e, 12 LN t se T J 
Căldura dezvoltată în NAN j 

lagăr prin frecare se eva- ” m să mil ză 
cuează în exterior prin in- e ASI) JE TA] 
termediul uleiului Q, și prin să i i să — 
intermediul lagărului O. , Li l ga 


Schimbul de căldură între H i T | 
ulei şi lagăr se realizează 27 %3 Dr 05 0 07 e 078 Q82 006 097 QI ep 
prin convecție, adică Q, = d 


=C, dy At. Pentru coefi- Fig. 1921. F uncția Qu pentru determinarea coeficientului 
cientul de convecție C, nu de frecare. 


există valori sigure. Pe baza 
datelor experimentale s-a stabilit că la motoarele de automobil G, reprezintă 
10...15% din căldura dezvoltată în lagăr. Întrucît Q, reprezintă o fracți- 


une mică se aproximează pe baza relației È, = (0,1...0,15) Oy iar Gu se de- 
termină din ecuaţia calorimetrică: 


O, i Vu" Pultu T~ bn) [kJ/s], (19.15) 


unde cy $ p, sînt căldura specifică, în kJ/kgK și masa specifică, în kg/m? 
a uleiului din lagăr; Vu, în mjs, este debitul de ulei care circulă prin lagăr, 
iar fai ȘI fu, sînt temperaturile de intrare și ieșire a uleiului din lagăr. ntru- 
cît cy şi Pu variază cu temperatura și natura uleiului în limite restrînse pen- 
tru calcul se alege cu-p, = 1674...1 883 [k]J/m? K], pentru temperatura 
medie iri = (tu t a2 Seadmite ba = 80. 90°C; h = 90: 110°C; Ap, = 
= 20...30*C. Temperatura ż„ este cu 15.. .20°C mai mare decît tempe- 


-ratura uleiului din carter, deoareċe uleiul se încălzeşte cînd traversează 


canalele pînă la lagăr. V,, se calculează pe baza teoriei hidrodinamice a unge- 
rii, prin relația [4]: 


OA(A P (19.16) 


unde: O, ş .®, sînt funcții necunoscute de e,. Se poate scrie: 
Ýa = 1,047 -1078 n8d2 pylen A) [m/s] (19.177 
unde n este în rot/min, 3 în um, d; în m, iar qp din figura 19.22. 


Din condiția de echilibru termic al eea 


On = 0, + G: (19.18) 
751 


7 ; rezultă temperatura peliculei de ulei żup 
64-0} care nu trebuie să depășească valoa- 
: rea admisibilă. Ecuația (19.18) se rezol- 

vă prin metode numerice. Temperatu- 


a — 
` asel- S rii pfi corespunde v cifră de încăr- 
sed $ care O bine determinată, deoarece hy 
este o funcție de temperatură. Cunos- 
azi Q cînd pe O, rezultă excentricitatea. rela- 
tivă e, și distanța minimă dintre fus 
48 Ñ şi cuzinet Amin = p(l — e,). S-a calcu- 
lat Amin presupunînd că fusurile sînt 
44 $ perfect netede. În realitate, din cauza 


— imperfecțiunilor de prelucrare, supra- 
fața fusurilor este rugoasă, gradul de 
rugozitate depinzînd de calitatea pre- 
zel lucrării. Notînd cu h; și %, înălțimea 
rugozității fusului şi cuzinetului (fig. 
19.23) și cu kp grosimea peliculei de 
ulei, rezultă că distanța minimă dintre 
fusuri trebuie să fie Apin > hp + hr + 
+ ha Cercetările experimentale arată 
că hp > 2...3 pam pentru frecarea 
lichidă. Pentru motoarele rapide de 
autovehicule rugozitatea fusurilor arbo- 
relui cotit variază între 0,4 și 0,8 um 
iar rugozitatea cuzineţilor este 1,6... 
.++3,2 um. Totodată trebuie să se țină 
seama de abaterile de la forma geo- 
metrică și deformația lagărului. Apre- 
cierea acestor abateri este dificilă, de 
aceea suma h, = hy + h, se amplifică. 
Se admite că 4, = 2...4 um. Astfel, 
distanța minimă admisibilă dintre su- 
prafeţele fusurilor și cuzineților trebuie 


să fie h, = 4...6 um. Se definește drept coeficient de siguranță la ungere 
lichidă raportul: 


EU D D e, 


Fig. 19.22. Funcţia oy pentru 
determinarea debitului de ulei 
prin lagăr. a 


Fig. 19.23. Schiță pentru precizarea dis- 
tanței admisibile dintre cuzinet și fus, 


kS Bnina (19.19) 


Se consideră că lagărul funcționează normal dacă y > 1,5, adică Amin > 
> 6...9 um. ; 

În ultimii ani s-au elaborat metode de calcul care țin seama că încăr- 
carea lagărului este variabilă pe ciclu [2]. Rezultatele obținute sînt compa- 
rate cu valorile determinate experimental (fig. 19.24) direct pe motor (curba 
1—MAC cu n = 600 rot/min) și indirect pe o maşină de simulare (curba 2). 
Pe motor, s-a determinat Amin între cuzinetrl bielei și fusul maneton 3, cuplă 
considerată mai încărcată. Măsurările s-au efectuat cu cîte 6 traductori de 
două tipuri, capacitivi și inductivi, așezați în planul central al fusului. 
Se observă că grosimea minimă a peliculei de ulei coboară sub 4 um. S-a 
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530 LRAT 


0 E Di 20 IO 450 D 


e ulei pe ciclu: 


Fig. 19.24. Variația grosimii minime a peliculei di 
a 1 — MAC; 2 — mașină de simulare; 3 — calculat. 


telor de inerție asupra lui Amim în fusul maneton, în. 


iat influenţa fort ui A, i i 
T a i i mai ales de forțele de inerție (grosimea Bnin prodan 
de forța de presiune F, devine apreciabilă numai cînd F, este de cel puţin 


5...7 ori mai mare decît forțele de inerție). Încărcarea s-a definit prin gon 
criterii adimensionale Pr și 04, una ia în considerare masele în miaren e 
rotatie msm (V. cap. 10), cealaltă, masa în mișcare alternativă ma. Cu nota- 


ţiile utilizate anterior rezultă: 
v (3) (2): Ci) G G) 
ae ( nlrds2 ] Nds l; nl dal? dy ly 


i ivelei i ivă Amin plfig. 19.25) 
= mn]30, iar v este raza manivelei. Grosimea relativă %ni/ pi ) 
a ine în plus de raportul maselor m4|mew indicat pe figură care ser 
veşte pentru verificarea lagărului, întrucât per- 
mite calculul lui Amim Unităţile de măsură 
rezultă simplu O, şi Oe fiind mărimi adimen- 


sionale. 


Grosimea relativă (ip (P 


Calculul lagărului se efectuează în următoarea ordine A 

1) se cunosc dy, l.s R şi p de la calculul de rezistență 
al arborelui cotit. Calculele arată că P(P7) creşte cu sarcina 
și turația (fig. 19.26, a), iar temperatura în lagăr crește, 
cu toate că sporeşte debitul de ulei (b). De aceea, condițiile 
cele mai severe pentru lagăr vor fi acelea corespunzătoare 
turajiei maxime, iar verificarea, se face pentru 7 = np; 

2) se alege jocul relativ ọŅ în raport cu tehnologia de i 
fabricație. Jocul în cuplă este precizat de toleranța de EIE] 
prelucrare, determinată de felul ajustajului și clasa ie) Criteriul Se E 
precizie. Cîmpurile de toleranţă, pentru ogamă de dia- Fig. 1925.  Diagramă pentru 


care acoperă pe acelea ale fusurilor calculul de verificare a grosimii 
minime a peliculei de ulei. 


Criteriul Dy 


ZA 


metre nominale, 
arborilor cotiți s-au extras din standarde (tab. 19.7). 
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1- p- booli fem? 
BA tallem? 


79 | 3-/p= dafen? Tan. 
ii: 
A n a E T i (4 
TO m 
L 


ua = =$ 
1200 1800 200 3000 
n Poni] 


7200 1800 2400 3000 
n [rot/min] 


Fig. 19.26. Influența unor factori asupra presiunii medii și consumului de ulei 
din lagăr. i 


S-au adăugat recomandări pentru motoare de autovehicule. Pentru jocurile diametrale 
s pot lua orientativ următoarele valori, pentru fusuri între 50...100 mm diametru: 
ash 4164 . ai i 

d = (0,5... 1,0) 10 dp cu dp în mm. . Fiind precizat 9 se calculează ù = 3/47 = pfrp 
Verificarea se face atît pentru jocul minim cît și pentru jocul maxim; i 


Tabela 19.7 
Cîmpuri de toleranță * 

Poziţia cîmpului de toleranţă şi precizie [um] 
Dia metre Cuzinet ** Fus ** 
nominale T T 

imn] H7 H8 76 77 ! î6 
5 i și 
min | maxz min max mm max! min maix min may 


Peste 18 pînă la 30 0 +21 0 +33 | —20 | —33 | —20 | —41 —4 +9 


Peste 30 ptnă la 50| o | +25| 0 | +39] —25| —41| —25| —50| —5| +11 
[ete 50 pînă la 80| @ | +30] 0 | +46] —30 | —49 To eoa 70| 42, 
[Peste 80 pînă 1a120| 0| +35 | 0 | +54] —36 —s58 | —36 | —9 | —9 | +13 
Peste 120 pînă la 180| 0 | +40] 0 | 463| —43| —68| —43 | —83 | —11 | +14 
[Peste 180 pînă la 250) 0 | +46| 0 | +72| —50| —79 | —50 | —96 | —13 | +16 


* STAS 8102-68; 8103-68. 
** Pentru motoare de autovehicule se recomandă : H7/f6; H8/f7; H7(j6. 


3) se alege temperatura, de intrare a uleiului în lagăr, î,; = 85. ..98*C 
4) „Se alege uleiul după standard; 


5) se dau citeva valori temperaturii î i 

y ă à up Pentru `a rezolva ecuația (19.18) (typ =fuz). 
Pentru aceste Valori se determină viscozitatea, uleiului \y(fųuņ). Cînd viscozitatea este datata 
se determină cifra caracteristică + a uleiului (fig. 19.27) și se calculează ,, cu relația, 


Ta = 400,1 tap)? [daNs/m?]. i (19.20 


154 


| 
$ 
g 


Când se cunoaşte viscozitatea cinematică se aplică relația lui Walthe r-Ubbelohder 


v = 10-(0/7)* — 0,8, [cSt] (19.20): 
constantele a și C urmînd a se determina din aceeași relaţie, pentru fiecare ulei în parte, dacă se 
cunoaște viscozitatea, la două temperaturi diferite în K; 

6) se calculează coeficientul de încărcare a lagărului cu relaţia (19.10) pentru fiecare tempe= 
ratură, aleasă; 

7) din figura 19.20, pentru A dat, se citesc excentricitățile relative; 

8) din figura 19.21 se citește funcția eu; 

9) se calculează coeficientul de frecare p, cu relaţia (19.14); 

10) se calculează, în din relaţia, (19.12); 

11) din figura 19.22 se citește funcția ep; 

12) se calculează debitul de ulei Vii din relația (19.17); 

13) se calculează 05 din relaţia (19.15); se consideră tye: = tupi 

14) Se calculează Q, = (0,1...0,15) Qp; 

15) se reprezintă grafic Gu = f(fup) Și Ou +01 = Fum) (fig. 19.28). Rezultă soluția ecuaţiei: 
(19.18). Temperatura găsită se verifică cu temperatura admisibilă (fa), astfel că typ< tua = 
=120 °C; 

16) pentru typ găsit se recalculează în ordine hu ®, ep; 

17) se determină jocul minim, hmin = e(1—e,); 

18) se calculează coeficientul de siguranță la ungerea lichidă, cu relaţia (19.19). Cînd nu se 
verifică ultima, condiție, se reface calculul modificind jocurile diametrale, uleiul (viscozitatea) 
sau eventual se redimensionează lagărul (A) 

Exemplul numerie 19.1. Să se verifice lagărul arborelui cotit al unui MAS cu turația. 
n = 5 500 rot/min. A 

R. 1) Se cunoaște: p = 50 daN/cm?; dp= 40 mm; l;=25 mm; ù =T +5 500/30 = 576 s1; 
2) se alege 3 = 60-10 mm și rezultă j = 60 1078/40 = 1,5-1073; 3) se alege tu; = 89°C; 
4) se foloseşte ulei M 40 care are viscozitatea, 12°E la 50°C; 5) se precizează tup = 103, 108, 113,. 

118°C și se calculează m; pentru uleiul considerat rezultă u = 1,0; la temperatura typ = 108°C 
(se prezintă un singur caz) se obține din relația (19.20): nu= 1/(0, 1- 1088 =7,94 -1074 (daNs/m?);. 
6) se aplică (19.10): ® = 5,0 -104 -(1,5- 1078)?/7,94 -1074-576 = 2,46; 7) pentru à = 25/40 = 
=0,625 se citește din figura 19.20, e, = 0,80; 8) din figura 19.21 se citeşte p, = 3,1; 9) se aplică 
relația (19.14): p = 15-1072 -3,1 = 3,25:10™; 10) se aplică (19.12): Op, = 0,523 + 10. 50- 
104-(4010-2)2 - (25-107) -5500 -3,25 -10™® = 0,187 [k]/s]; 11) din figura 19.22 rezultă: py = 


u, area 


N 
x 
o 
Debitul de câldură 
[ c0/s]le41854/5] 


e pF noa 


4-0 E 


FD IE 18 29 22 2e 2 8 = 
Viseseitale in grade Eogler (058°C) & up 
Fig. 19.28. Soluţionarea, grafică a ecuației 


Fig. 19.27. Cifra caracteristică a uleiului. 
G de bilanț termic al lagărului. 
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„=> 5,65:10%; 12) din relaţia (19.17) se obține: Vur= 1,047 - 1073. 5500 -60 -(40 -10-2)2.5,65. 
"1073 = 3,12 -107° (mè?/s); 13) se aplică relația (19.15): Qu = 1750 -3,12 10-5(108—79) = 
= 0,158 [kJ/s]; 14) se calculează 9, = 0,15:0,187 = 0,028 [k]/s]; 15) se observă că, în = Out 
+ Qr deci tp = 108°C reprezintă soluția căutată care satisface condiția fp < 120°C; 16) n 
oarece typ = 108°C este o soluție, rezultă Nu O şi e,; 17) se determină joeni minim hmi 
= p(1—e,) =(8/2) (1—e,) = 30 -10=(1—0,8) = 6- 103 mm = 6 ym. Dacă h, = Aum rezultă 
x = 6/4 = 1,5, deci coeficientul de siguranță este la limi F 


: Calculul debitului de ulei din sistemul de ungere se efectuează pe două 
căi. Cunoscînd din calculul lagărului pe V, se determină debitul de ulei 
pentru ungerea celor b fusuri ale arborelui cotit Vua = b-Ý„ Debitul de 


ulei în fusuri este aproximativ de 15 50% di: i i V 
e s ximat: .. -50% din debitul de ulei V, care t 
prin magistrala de ulei; limita superioară se aplică la motoarele aci tă 


i A sa Sg 4 : E aa h 3 
r i E răcite. Rezultă că ic, de ulei care circulă prin magis- 


Vu = BoD Va (19.21) 


iar debitul livrat de pompa de ulei Vu, se amplifică î î i 
ulei trece prin supapele de siguranță i fiii ina iad 


Vu = (1,52 22,5) Va (19.22) 
Debitul pompei de ulei se determină și i i ici 
, ul poi Je ul pe baza bilanţului energetic, 
ipoteza că uleiul preia căldura dezvoltată prin frecare, care sepci Zi 


tiunea fu din căldura degajată, adică Ọ, = f, C, ‘Q, [k]/b]. Întrucât C. — 
= 10”%,P, [kg/h], unde c, este în g/kWh, iar P, z E ie ei iezi 


Qu = 1072 fn P CEI * (19.23) 


Ştiind că Q, = 40000... 440) i că = 
cpt Q 00, kJ/kg și că c= 230...300 g/kWh 


Qu = (9. . . 13) -10 P, (19.24) 
valorile mai mici fiind pentru MAC. i 


Se admite că fu = 0,02...0,06, valorile mai mari fii 
supraalimentate cu pistoane răcite. Deci A y 


Qu = (260...540) P, [kJ/b], (19.25) 


“unde P, este în kW. Debitul de ulei care trece prin magistrală este 


Ý, = QulcupuAty l (19.26) 


Cu valorile menționate - i = . 5 
e nționate anterior (Cup, = 1674... 1883 kJ/m? K; A fa = 15) 


Va = (9...20) P, [Uh], (19.27) 
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unde P, este în kW. Pe baza datelor statistice s-a mai stabilit 
Y, = (6...13) mp2 (Uh, (19.28) 


unde up, în rot/min, este turația de putere maximă; d, în m, diametrul fusu- 
lui; b — numărul de fusuri. În ultimele relații limita superioară se alege pentru 
motoare supraalimentate, cu pistoane răcite. A 

„ Volumul de ulei din carter V,, se determină în ipoteza că uleiul efectuează 
aproximativ 100...250 treceri pe oră, deci V„= V,(100...250). Valori 
de referință sînt date în. tabela (19.8). 


Tabela 19.8 
Caracteristicile sistemului de ungere * 
Tipul motorului Vua, nl Vu, îni/h 

MAS turism (0,065...0,13) P, 
MAS autocamioane, autobuze EE (20:34) P; 
MAC fără răcirea pistonului (0, 14...0,23) Pe (25...40) Pe 
MAC supraalimentat, cu răcirea, pistonului E 

; (45-70) P; 


* Puterea, în kW 


Calculul pompei de ulei. Debitul pompei de ulei se determină cu relația 
(19.22) din calculul hidrodinamic sau pe baza datelor statistice (tab. 19.8). 
Din relația (19.8) rezultă 


l= Ý pul 10 EnD hau npu ' (19.29) 


Tabela 19.9 


Dimensiunile pompei de ulei cu angrenare exterioară 


| Parametrul MAS MAC 

| 

| 

| Diametrul Dp [mm] 25...35 35...55 
Numărul z 6...8 pila, 

| Înălțimea, k [mm] 710 8.010 
Modulul m 3452550. 4,0...4,5 

] Lungimea ? 22...52 35...52 


Viteza periferică a roților W „„ nu trebuie să depășească 5...6 m/s, întru- 
cît, la valori mai mari Np, se micșorează din cauza forțelor centrifuge. Turația 
pompei se alege de obicei jumătate din turația motorului, iar randamentul 
volumetric np, = 0,75...0,85. Diametrul primitiv va fi: 


D, = 60 000 Wp npin]. (19.30) 
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Se alege numărul de dinţi z = 6...12 rezultă i 
de dinți z = 6. . . 12, pasul 2 = z D,|z, ia - 
dulul m = Dr se verifică după STAS 822-61. halima pisici se ae 
constructiv 4 = (2...2,3)m. Din relația (19.29) se determină 7. . 
Puterea necesară pentru antrenarea pompei va fi 


Pra = 102 VauAPul nm [KW], (19.31) 


unde V,, este în m?/s, Ap, în N/m?, iar 7, = 3 

i k i A Mm = 0,85...0,9. Căderea d 

A F TA mo FE daN/cm?; jocul axial A, = 0,05. a 15 R 
o! radia. = 0,05. ..0,18 . Valori ori i f imensi 4 
TERA T ip mm. Valori orientative pentru dimensionare 
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20. 


MUL DE FILTRARE 


SISTE 


20.1. INDICII DE EFICIENŢĂ AI FILTRĂRII 


Aerul, combustibilul și uleiul care evoluează în motor conțin impurități, 

Aerul atmosferic conține particule solide de dimensiuni diferite, într-o 
proporție variată. Impurităţile din aer se împart în două grupe: particule 
de praf, provenite din sol, care au dimensiuni cuprinse între 1 și 250 um, și 
particule de funingine rezultate din arderea combustibilului, care au dimen- 
siuni sub 1 um. La rîndul lor, particule de praf se clasifică după compoziția 
granulometrică, în ; particule fine (1...5um) ; particule medii 5...10 um); 
particule mari (10...50 um) ; particule grosiere (50...250um), 


Concetraţia de praf din atmosferă, variază în raport cu natura solului, grosimea, stratului 
de praf depus pe şosea, dimensiunile și masa particulelor, distanța de la sol etc. Pe șosele ustale 
tate concetraţia prafului în aer ajunge la 5 mg/m3, adică 0,0040/o9, pe șosele pietruite la 50. . 
100 mg/m3, iar pe drumuri de șantier pînă la 1000 mg/m3, adică aproape pînă la 19/99. Dacă, în 
condiţii date concentrația de praf în aer este de 5 g/m? la 0,5 m înălțime, la 2,0 m se reduce de 
10 ori. Particulele fine de praf, de 2...3 um, se mențin în aer mai multe ore; particulele grosiere 
de 100 pm se depun pe sol după cîteva minute. Compoziţia chimică a prafului variază cu natura 
solului. De obicei cuarțul (Si0,) este în proporția cea mai mare, în medie 75%. În proporţie de 
15...20% se găsesc substanțe organice și produse alcaline; în rest se găsesc diferiți oxizi: CaO, 
MgO, Fe,O,, Al0,. Particulele abrazive de cuarț sînt cele mai agresive deoarece au muchii 


- numeroase, colțuri ascuțite şi duritate ridicată. Duritatea, lor măsurată pe scara mineralogică, 


Mohs este egală cu 9 unități, față de 6...8 unități duritatea foritei și oțelului. 


Particulele de praf aspirate în cilindru odată cu aerul se depun pe oglinda 
acestuia. și intensifică uzarea cilindrului, pistonului și segmentului, pătrund 
în combustibil și accelerează procesul de uzare a organelor de precizie ale sis- 
temului de injecție, ajung în ulei și sporesc gradul de uzare a cuzineţilor. 
! Combustibilul se impurifică cu particule de praf în timpul transportului 
și conservării, îndeosebi prin contact cu aerul. Conţinutul mediu de impurități 
mecanice în combustibil variază în limite largi de la 3 la 5 mg/kg, în condiții 
urbane, pînă la 3...400 mg/kg, pe drumuri neamenajate de țară sau pe tere- 
nuri nisipoase. 

Uleiul este supus unor acțiuni externe și interne care-i modifică calitățile 
de ungere. În timpul funcționării motorului are loc un proces fizic de impuri- 
ficare a uleiului: particulele metalice ale pieselor uzate, praful atmosferic, 


759 


Substanțe fluide Suistanje solide 


insolubile în uki. ja E 
(emulsii) sac în ulei Organice 


a] 


A ; | [să firmă A Amorf AN 
Acizi organici (Funingine) (ulei oxidat) Y 


Fig. 20.1. Natura substanțelor care ajung în ulei. 


Anorgonice 


rugina, nisipul de turnare, funinginea, calamina, resturile de combustibil 
nears, apa ajung în carter, se dispersează sau se dizolvă în ulei, se acumulează 
într-o proporție ridicată. (2. . . 10%) și fac uleiul practic inutilizabil. În paralel 
cu impurificarea are loc un proces chimic de alterare sau îmbătrînire a uleiului, 
care este în esență un proces de oxidare. În carter se formează substanţele 
lipicioase, unsuroase sau gelatinoase, denumite într-un cuvînt depozite. 
În tigura 20.1 se indică natura substanțelor care ajung în ulei. 

Impuritățile din aer, combustibil şi ulei micșorează siguranța în funcțio- 
nare și durabilitatea motorului. Operația de separare a fazei solide în suspensie, 
dintr-un amestec solid-fluid în mișcare se numeşte filtrare. Aparatul cu care se 
realizează operaţia de filtrare se numește filtru. Efectul filtrării aerului şi 
uleiului asupra uzării medii a diferitelor organe ale motorului se arată în 
tabela 20.1. Teoretic, filtrarea trebuie să fie completă. Acest deziderat im- 
pune adoptarea unor filtre al căror cost este foarte ridicat. De aceea, în mod 
practic filtrarea este imperfectă. Se naște întrebarea: pînă la ce limită poate 
merge imperfecțiunea filtrării?, imperfecţiune care se evaluează prin 
Dragul de filtrare, adică prin diametrul maxim al particulelor, care trec prin 


Tabela 20.7 
Inîluenfa filtrării asupra uzurii, consumului de ulei şi impurităților din ulei (în %) 


Cămăși 


Felul filtrării ged | Piston 93, | mile de | paliere | kare n Ta psi ră 
indru palier [maneton ulei 
Fără filtre 100 100 100 100 100 10 
Filtrare cu filtru de a ia ao o e 
aer 26 29 | 19 58 76 76 18 22 60 59 


Filtrare cu filtru de 
- aer și filtru de ulei 


în derivație 5 31| 2,0 46 24 
Filtrare cu filtru de : ii UE f 
aer și filtru de ulei 


în serie 254 | 16,5] 0,5 34 0 0| 0,4 2 | 12,3 12 
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filtru. Pragul optim de filtrare reprezintă o 


problemă de eficiență economică (fig. 20.2). N 

i La stabilirea pragului de filtrare trebuie RI a 
avut în vedere că valoarea maximă a uzurii la Š X 
aceleaşi dimensiuni ale particulelor nu este $ N 
aceeaşi pentru toate organele motorului. Seg- $- N 
mentul este organul cel mai sensibil la acțiunea $ N 
prafului. Uzura lui maximă se produce cu o x ISI 
particulă mult mai mică decît aceea care pro- 3 SS 
duce uzura maximă a cuzinetului şi fusului. Š 2 
La aceasta contribuie jocul diferit dintre piese ṣ SE 
şi duritatea diferită a materialelor. De aceea se € SS 
poate conchide că filtrarea aerului trebuie să .& 


fie cît mai fină, pragul de filtrare situîndu-se 


J, 
aproximativ la 2 um. (Ca ms) ant 


Diomeirul maxim alparticvlelo? 
care frec prin fillru 


Particulele mecanice din combustibil produc uzarea Fig, 20.2. Determinarea pragului 
organelor de precizie ale sistemului de injecție, pe mai optim de filtrare. 
multe căi, în raport cu dimensiunea lor. Particulele cu dia- 
metrul mai mare prinse între muchiile pistonului-sertar și marginile _orificiilor de alimentare 
(fig. 20.3, a) sînt sfărîmate, teșesc marginile și schimbă, cursa utilă a pistonului. O parte din 
aşchiile particulei ajung între pistonul-sertar şi cilindru, determinind o acțiune abrazivă, 
Restul așchiilor împreună cu alte particule, care s-au strecurat prin orificiul de alimentare, 
ajung la supapa de refulare și la acul injectorului și produc o uzare de eroziune, precum și 
o uzare de distrugere locală la așezarea, celor două organe pe sediu (b și c), ceea ce compro- 
mite etanșarea. Pragul optim de filtrare a motorinei se limitează la 2...3 wm. 


La stabilirea pragului de filtrare pentru ulei se consideră. că diametrul par- 
ticulelor dure din ulei nu trebuie să depășească 5 um deoarece particulele abra- 
zive cu dimensiuni mai mici decât jocul dintre suprafețele în frecare se înglo- 
bează în pelicula de ulei și nu ating suprafețele (fig. 20.3, d). Totuși, s-a con- 
semnat că la o creștere a concentraţiei de șase ori a particulelor de praf de 
2 pm din aer, uzura. primului segment a sporit de patru ori, ceea, ce arată că 


nu se poate stabili o dependenţă strictă între mărimea jocurilor dintre piese - 


Zotvanje marmale 


Deplasarea 
acului 


Grosimea filmului 
devlei la 


Sarcini reduse 
Grosimea filmului 30 - 

Zepizsarea Deplasarea de vlei (aplină 
sertar supapei de sarcină 24 


. refulare * 


a | 250075 07 
6 q GE 7 e 


Fig. 20.3. Mecanismul de uzură abrazivă şi mărimea jocurilor din lagăr. 
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H 


Concentratia particulelor, 
E 


a 230 apa] 
b 


Fig. 20.4. Distribuția concentrației particulelor de praf (a) şi valoarea 
relativă a coeficientului de epurare (b). 


şi dimensiunile particulelor de praf. În (e) se arată distribuția granulometrică 
a unei probe de praf pe șosea. Se observă că particulele de praf de 5 um, 
mult mai mici decît grosimea peliculei de ulei la funcționarea motorului în 
plină sarcină, reprezintă 30% din probă. Întrucît concentrația particulelor 
de impurități joacă un rol important în dezvoltarea procesului de uzare, se 
deduce că pragul de filtrare nu poate fi singurul indice care caracterizează 
eficiența filtrării. Acest fapt are o deosebită importanță în practica. filtrării, 
deoarece impune definirea unui al doilea indice fundamental care caracteri- 
zează eficiența procesului de filtrare, și anume coeficientul de epurare. Se nu- 
meste coeficient de epurare raportul dintre cantitatea de impurități reținută 
în filtru și cantitatea. de impurități din fluid înainte de filtrare. Dacă se no- 
tează cu C, conținutul inițial de impurități din fluid și cu C, conţinutul de 
impurități după filtrare, atunci coeficientul de epurare C, se definește prin 
relaţia: 


Cep = (C, zid CIC: 

În figura, (20.4, a) se arată curba de distribuție a concentrației particulelor de praf după 
diametrul particulelor 1 și curba de distribuție a concentraţiei reținute în filtru 2. Se observă că 
raportul ordonatelor ab/ac este tocmai coeficientul de epurare. Punctul P în care curbele se 
întîlnesc reprezintă pragul de filtrare. Pentru particulele cu d< dp mag COCficientul de epurare 
este variabil. În (b) se arată variația coeficientului de epurare, în procente, după diametrul 
particulelor; pe măsură ce diametrul particulelor se micşorează, coeficientul de epurare devine 
tot mai mic. 


20,2. ELEMENTE DIN TEORIA FILTRĂRII 


Operația de filtrare'se poate efectua pe două căi și anume: 1) se trece flui- 
dul printr-un mediu filtrant care reține faza solidă la suprafață (filtrarea super- 
ficială prin suprafață poroasă) sau în masa lui (filtrarea în adîncime prin strat 
poros*); 2) se imprimă fluidului o mișcare dirijată într-un cîmp de forțe centri- 
fuge, magnetice, electrice sau gravitaționale. i 

Filtrarea prin membrană povoasă se efectuează cu ajutorul unui filtru, re- 
prezentat dintr-un vas separat în două compartimente de către o membrană 


* În cele ce urmează, pentru simplificare, suprafaţa, sau stratul filtrant 
se numeşte membrană poroasă. 
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filtrantă poroasă. Între cele două compartimente se creează o diferență de 
presiune, datorită căreia fluidul de filtrat trece dintr-un compartiment în 


altul, prin membrană. Particularitatea principală a unei membrane filtrante , 


este aceea că ea conţine un număr mare de pori care fac posibilă trecerea flui- 
dului și reținerea particulelor solide în suspensie. 


Particulele solide pot fi reținute de membrana poroasă în mai multe feluri. Filtrarea unui 
fluid prir reținerea, particulelor în porii membranei reprezintă un caz tipic de filtrare, numit fil- 
trare cu astuparea porilor. Un alt caz caracteristic de filtrare este filtrarea cu formare de precipitat. 
Dacă dimensiunile particulelor solide sînt mai mari decît dimensiunile porilor, atunci ele sînt reți- 
mute pe suprafața membranei, formînd un strat de precipitat care îndeplinește aceeași funcție ca şi 
membrana poroasă,. Se poate forma un strat de precipitat chiar şi în cazul în care dimensiunile 
particulelor sînt mai mici decit dimensiunile porilor. Cazul filtrării cu formare de precipitat se 
întilnește în practică mai des decît cazul filtrării cu astuparea porilor. Cel mai adesea, pro- 
cesele de filtrare reprezintă cazuri intermediare. . 


Procesul de filtrare prin membrană poroasă are un grad înalt de complexi- 
tate. El depinde de un grup de factori, denumiți microfactori, care acționează 
la scara. microscopică (dimensiunile medii și forma porilor membranei și pre- 
cipitatului, potenţialul electrocinetic care apare la limita de separare dintre 
faza solidă și faza lichidă etc.) și de un al doilea grup de factori, denumiți 
macrofactori, care acționează la scara dimensiunilor mari (diferența de pre- 
siune, viscozitatea, suprafața membranei etc.). În prezent, numai acțiunea. 
macrofactorilor se poate determina cu un grad ridicat de precizie, prin măsu- 
zări directe. p i 

Filtrarea prin membrană poroasă este un proces hidrodinamic. Ecuația 
diferenţială a filtrării printr-o membrană incompresibilă se obține plecînd 
de la observaţia că volumul elementar de fluid dV [m2], care trece printr-un 
mediu filtrant într-un interval de timp elementar d-[s), este proporțional cu 


diferența de presiune Ap *, [daN /cm?] cu suprafața de filtrare F [m?] și invers 


„ proporțional cu viscozitatea fluidului „[daNs/m?] și cu rezistența totală a 


membranei și a precipitatului R [m 1], adică: 
dV/dz = Ap-Flm- R [mm2/s) (20.1) 


Se numește viteză de filtrare debitul de fluid care trece printr-o membrană 
de suprafaţă unitară, adică: 


W = dV JF dr [m?/m?s]. (20.2) 

Se observă că viteza de filtrare reprezintă viteza liniară aparentă de tre- 

cere a fluidului prin membrană deoarece se măsoară în m/s. Pe baza relației 
(20.2) ecuaţia (20.1) devine: 

W = AZImR (m/s). (20.3) 


Din ultima relaţie se definește rezistența totală R, care este diferența de 
presiune care acționează. pe fețele membranei și precipitatului raportată la 


* Ap reprezintă rezistența gazodinamică sau hidraulică a membranei sau 
a filtrului. : 
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viscozitatea fluidului și viteza de filtrare. Rezistenţa totală de filtrare repre- 
zintă suma rezistenţelor membranei filtrante R,, și a stratului de precipitat R,» 
adică R = Ra + Rp iar diferența totală de presiune Ap este suma căderilor 
de presiune pe membrana filtrantă A5,, și pe stratul de precipitat A5,, adică 
Ap = Apa + Abp În cazul filtrării prin medii poroase incompresibile, cînd 
porii membranei nu sînt astupaţi de particule solide, se poate considera Rm = 
= ct. Rezistenţa stratului de precipitat variază în timpul filtrării de la valoa- 
rea zero (în momentul inițial, cînd grosimea stratului de precipitat este nulă) 
pînă la o valoare maximă la sfârșitul filtrării. 

Adesea este comod să se studieze procesul de filtrare considerînd o membra- 
brană de suprafață unitară. În acest caz se definește noțiunea de volum super- 
ficial de filtrat g raportul 


q= VIF [m]. (20.4) 


Creşterea rezistenței totale de filtrare (4R) raportată la creşterea volumului 
superficial de filtrat (dq) reprezintă gradul de creștere a rezistentei totale. Se de- 
monstrează că în cazul filtrării cu formare de precipitat gradul de creştere a 
rezistenței de filtrare este invariabil, adică dR/dg = C, iar viteza de filtrare 
crește liniar cu Ap. 


Se arată că filtrarea cu astuparea totală a porilor reprezintă un caz mai. 


dezavantajos de filtrare, deoarece, gradul de creștere a rezistenței totale spo- 
rește repede pe măsura desfășurării procesului, și anume crește cu pătratul 
rezistenţei totale: dR/dg = CR?. 

În practică se întîlnesc încă două cazuri caracteristice de filtrare și anume 
filtrarea cu astuparea parţială a porilor, denumită uneori filtrare standard, 
și filtrarea. de tip intermediar. Filtrarea cu astuparea parțială a porilor 
presupune că în timpul filtrării porii capilari ai membranei își micșorează 
treptat secțiunea de trecere datorită particulelor solide reținute pe pereţii 
lor; în acest caz se obține: dR/dg = CRI5. Filtrarea intermediară presupune 
că procesul are loc atît prin astuparea treptată a porilor cât și datorită reţinerii 
de precipitat pe suprafața membranei astfel că dR/dg = CR. i 


Dintre cele patru cazuri tipice de filtrare, primele două cazuri reprezintă cazuri extreme. 
În toate cazurile rezistența totală de filtrare este alcătuită din rezistența membranei și o rezis- 
tență suplimentară, determinată respectiv de: 1) stratul de precipitat de pe suprafața membranei; 
2) particulele solide care astupă complet porii: 3) particulele solide care sînt reținute în pori, 
blocîndu-i parțial; 4) particulele solide reținute în pori și stratul de precipitat format pe supra- 
fața membranei. Apariţia unei rezistențe suplimentare în timpul filtrării impune spălarea perio- 
dică a membranei filtrante sau înlocuirea, ei, pentru ca procesul de filtrare să se desfășoare efici- 
ent. De aceea apare necesitatea, întreținerii periodice a filtrelor de aer, combustibilul și ulei, 
ceea, ce ridică cheltuielile de exploatare a automobilului. Cele patru cazuri de filtrare se supun 
legii generale: E 
dR/dg = CR”, (20.5) 


unde n = 0; 1; 1,5; 2, în ordine pentru: filtrare cu formare de precipitat, filtrare intermediară, 
filtrare cu astuparea, parțială a porilor, filtrare cu astuparea totală a porilor. Se observă că ceł 
mai avantajos caz pentru exploatare este n = 0 deoarece, la filtrarea cu formarea de precipitat 
rezistența, totală crește cel mai încet pe măsură, ce se desfășoară, procesul de filtrare; ca urmare 
și frecvența lucrărilor de întreținere va fi mai redusă. 


Legile filtrării au fost verificate prin încercări experimentale etectuate cu 


diverse filtre care echipează un motor. Pentru exemplificare se prezintă 
cazul filtrelor de combustibil pentru MAC. La încercarea unui filtru se de- 
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termină caracteristica de impurificare, adică dependența dintre căderea de 


presiune și masa de precipitat Ap(7m,), la o viteză constantă. Masa de precipi- 
tat este m, = ÙV p p unde UA [m3/m3]. este volumul de precipitat din 1 mê 
de combustibil; V, — volumul de fluid care se filtrează, iar pp — densitatea 
precipitatului. Din relația (20.4) rezultă V = F-q sau my = dop F-a. Inte- 
aţa diferenţială (20.5) se obțin, pentru diferite cazuri de filtrare, 
relaţiile: 


q > CAP —Ca (a); g= Cs ln Ap/Abn (b) 


q = Can We [ApS — 1] Ape] (o): (20.6). 


Relaţia (a) corespunde cazului n=0; relația (b) — cazului n=1 ; relația (c) 
—cazului n=1,5 (a = 0,5) și cazului n=2(a=1); Cos 4 Cu. Substituind pe 
q în expresia lui m, se obține caracteristica de filtrare Ap(m,). 

În figura 20.5 se arată caracteristica de impurificare a unui filtru de moto- 
rină cu membrană filtrantă de bumbac (4) și a unui filtru de motorină cu 
membrană filtrantă formată din vată de zgură (5). În primul caz curba co- 
respunde bine cu ecuația filtrării intermediare (n=1), iar în al doilea caz cu: 
ecuaţia filtrării cu astuparea totală a porilor (n=2). În (c) se arată caracte- 
ristica, de impurificare a unui filtru de motorină cu membrană de hîrtie. Pe 
curba 7 se disting trei porțiuni caracteristice. Pe prima porțiune (de la a la b) 
curba ascultă de legea filtră- 
rii intermediare (rel. 20.6, b); 4p 
pe ultima porțiune (de la c [oa] 
la d) Ap variază liniar, de- 
pendență. caracteristică. fil- 
trării cu formare de preci- 
pitat (rel. 20.6, a). Porțiunea d 
intermediară nu corespunde 
nici uneia din cele patru 
ecuaţii caracteristice, ceea ce 
arată că cele patru tipuri 


o 4 a 720 mo [3] 


caracteristice de filtrare nu e2 
zi > z (daem? 
epuizează toate cazurile po- 70 
sibile. à 
Curba 1a fost ridicată. la o oa 
funcționare neîntreruptă a fil- ali 
trului. La motoarele de autove- 
hicul procesul de filtrare se desfă- m 
, 


şoară cu întreruperi frecvente. În 
acest caz durata de serviciu calcu- 
lată nu coincide cu cea determi- 
nată în exploatare. Această dife- 04 
rență este provocată de un feno- 
men, cunoscut în literatură sub 


denumirea de efectul de filtrare, gè % 

care constă în creşterea rezistenței g E Sa D e A a sp, 
de filtrare la trecerea unui lichid 2 4 6 8 10 12 Me B [8 Hm ig 
pur printr-o membrană poroasă. È 


Efectul de filtrare este datorat Fig. 20.5. Caracteristici de impurificare a filtrului. 
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bulelor de gaz dizolvate în com- 
bustibil care astupă porii membra- 
nei. La întreruperea procesului, 
solubilitatea, gazului în lichid creş- 
te, bulele de gaz se dizolvă în 
lichid și eliberează, porii, iar rezi- 
stența membranei la reluarea pro- 
cesului va fi mai mică decît 
la întreruperea lui (punctele a, ag 
și ag se situează sub curba 1). La 
o frecvență, mare de întrerupere a 
filtrului caracteristica reală de 
impurificare este reprezentată de 
curba 3. Curbele 2/arată creșterea, 
rezistenței de filtrare între două 
întreruperi. Bulele de gaz, care se 
formează la trecerea motorinei 
printr-o membrană filtrantă trans- 


y culă fotografică (fig. 20.6). 
Fig. 20.6. Fotografia, bulelor de gaz la trecerea motorinei 
prin membrana, filtrantă. „Durata de serviciu a unei 
membrane filtrante depinde 
de legile filtrării. În adevăr, dacă Tum este timpul de funcționare a filtrului pînă 
la îmbicsire, atunci din relațiile (20.2) și (20.4) rezultă Tim = dim] W. Pentru un 
filtru dat (F = ct) viteza de filtrare este proporțională cu debitul de combustibil 
(aer sau ulei), care în regim nominal are o valoare determinată. Diferența 
„de presiune care acționează pe feţele membranei este limitată de rezistența 
membranei și de eficiența economică. Fie Ap = Apum diferența de presiune 
maximă admisibilă. Din relația (20.6) rezultă că Qum = f(Afum), deci Tum 
“depinde numai de alura de variație a funcţiei f(APum), adică de tipul fil- 
trării. În cazul n=0, durata de serviciu a filtrului poate fi sporită prin mărirea, 
“diferenței de presiune Ap, deoarece rezistența membranei este în general 
' neglijabilă (AȘ, < Ap); este cazul cel mai avantajos deoarece q crește încet 
cu R. În cazurile n = 1,5 și n = 2,0, durabilitatea filtrului poate fi sporită 
"dacă se reduce rezistența membranei, adică se micșorează Afm, întrucît Ap 
` nu poate fi sporit sensibil. În cazul n = 1, durabilitatea poate fi sporită acțio- 
mînd fie asupra lui Ap, fie asupra lui Ap. 

Filtarea centrifugă separă particulele solide în suspensie prin deplasarea 
«curentului de fluid pe o traiectorie circulară. Aparatul pentru separarea pra- 
“fului din aer sub acţiunea forței centrifugale se. numește ciclon și este format 
din o manta verticală 7 (fig. 20, 7, a), cilindrică la partea superioară şi conică 
„la partea inferioară. Aerul este adus în ciclon prin conducta 2, dispusă orizon- 
tal, tangenţial la manta (b şi c). În interiorul mantalei se prevede conducta 
;conrentrică 3 prin care se evacuează din ciclen aerul filtrat. Praful separat se 
adună în buncărul 4. Mișcarea aerului în ciclon are un caracter complex. 
Datorită poziției tangenţiale a conductei 2, aerul efectuează o mișcare de ro- 
“tație în jurul conductei centrale 3. Depresiunea din interiorul conductei 3 
-produce un efect de aspirație, iar aerul efectuează o mișcare axială în manta. 
„Datorită celor două mișcări simultane, traiectoria curentului de aer ia forma 
“unei spirale care se prelungește pînă la baza mantalei. Ca urmare, în manta 
-apare un curent de aer descendent. Din cauza forței centrifuge, pe periferia 
mantalei apare o presiune suplimentară, iar în partea centrală o ușoară depre- 
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parentă, s-au înregistrat pe peli- 
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Fig. 20.7. Schița ciclonului pentru filtrarea aerului. 


siune. Deoarece pe direcția radială ia naştere un gradient de presiune, sub 
acțiunea lui se formează un curent de aer care se deplasează de la periferie 
spre centru, trece prin suprafața imaginară F și se îndreaptă spre interiorul 
conductei 3. Mişcarea centripetă a aerulúi împreună cu mișcarea de rotație 
şi cu mişcarea axială ascendentă determină apariția unui al doilea curent în 
ciclon, de sens contrar primului, care se deplasează tot după o spirală (spirala 
interioară). Particulele de praf în suspensie sînt antrenate de aer în mișcarea 
circulară și axială. Viteza rezultantă a particulei este suma următoarelor 
componente: viteza tangențială W, viteza radială W, și viteza axială W, 
Sub acţiunea forței centrifuge particulele urmează o traiectorie (p) diferită 
de traiectoria aerului (4). Particulele ajung pe periferia mantalei, se depun pe 
pereţii cilindrici, cad în partea conică și se strîng în buncărul ciclonului. De 
aici se elimină prin curățire periodică manuală sau continuă cu ajutorul unui 
ejector care funcționează cu gaze de evacuare. Deplasarea radială a parti- 
culei spre periferia mantalei este condiția principală pentru purificarea aerului. 
Se observă însă că apariția curentului radial invers perturbă procesul de 
purificare și în ultimă instanță determină pragul de filtrare și gradul de cură- 
țire a aerului, deoarece el antrenează particulele foarte fine spre conducta 
centrală 3. . 


Mişcările complicate ale aerului și particulelor nu cunosc încă o descriere matematică com- 
pletă. În general, mișcarea, radială, se simplifică considerînd că, este uniformă. Ca urmare, forța. 
centrifugă a particulei, F, = (md2]6) (Pp — pa) 70% este egală cu rezistența aerului, definită 


` de legea lui Newton, Ra = E(md2]4) PaW2]2; din egalitatea F, = R rezultă viteza radială 


W, = [(4/3) (pplea— 1) dproplEI, i 20.7) 
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unde pp/Pa sînt densitățile particulelor, respectiv aerului; d — diametrul particulei; r — dis- 
tanța radială de la axa mantalei; ©p — viteza unghiulară a particulei; £ — coeficientul de 
rezistență. Pentru Re < 2, E = 24/Re — legea lui Stokes (Re-numărul Reynolds). În relația 
(20.7), W, = dr/dr, iar prin integrare rezultă t„ — timpul necesar ca particula să ajungă de la 
periferia conductei centrale, de diametru D, la periferia mantalei, de diametru D, Se presupune 
că mişcarea radială este uniformă și rezultă o relație suplimentară pentru timpul tm = (Dm —D})/ 
[2 W, care asociată cu integrala ecuației diferențiale (20.7) permite eliminarea timpului t, și 
definirea unei dependențe W,(dp). Pentru o viteză W, dată se poate calcula diametrul maxim 
-al particulelor care se separă integral. Se obține 


dp mas = 13:4 [Delp — Pa) WW, (20.3) 


unde W, este viteza tangențială a particulei la periferia conductei centrale (W, = D,©p/2)- 
Diametrul dy mag reprezintă pragul de filtrare al ciclonului iar relația (20.8) precizează. factorii 
-de care depinde (n, — viscozitatea dinamică a aerului). i 


Aparatul pentru filtrarea uleiului sub acțiunea forței centrifuge se numește 
ceninfugă şi reprezintă o soluţie recentă pentru motoarele de autovehicule. 
În figura (20.8, a) se prezintă o vedere prin filtrul centrifug Glacier CF-1, iar 
în (b) se arată. schema de principiu a unei centrifuge reactive. Rotorul 7 de 
forma unui corp cilindric vertical, gol la interior, se rotește liber în jurul con- 
ductei centrale 2. Pe conducta 2 se fixează două reazeme, cel de la partea infe- 
rioară fiind prevăzut cu rulmentul 3. În conducta centrală 2 se practică la 
partea inferioară orificiile 4 prin care pătrunde uleiul sub presiune în rotor. 
Uleiul se deplasează în rotor de jos în sus și intră în ţevile de evacuare 5, pre- 
văzute la partea inferioară cu un ajutaj orizontal 6 prin care iese uleiul sub 


3 
nfrarea — Ieșirea. 
uleiului uleiului 


Fig. 20.8 Filtrul centrifugal. 


168 


presiune. Jeturile de ulei 
produc un cuplu de forțe 
reactive care pun în mișcare 
rotorul (de aici denumirea de 
centrifugă reactivă). n 
afară de procedeul hidro- 
dinamic de antrenare a cen- 
trifugei se mai folosesc pro- 
cedeele de antrenare me- 


a 12 16 20 Zar] O 08 16 2 32 dun] 
b 


canică, electrică sau pneu- Fig. 20.9. Variația coeficientului de epurare al centri- 
matică (antrenarea meca- fugei cu diametrul particulelor. 


nică este curentă la motoa- 
rele de autovehicule). Turaţia rotorului ajunge la 5.. „6 000 rot/min. Sub 
acțiunea forței centrifuge, . F, = (436) (pp — Pa) 7or, particulele aflate 
în suspensie se deplasează!radial și se depun pe suprafața interioară a rotorului. 
Rezistența opusă de”ulei rezultă din legea lui Newton Ru = E(rd3l4) 
puWW2]2, unde E = 24/Re, iar Re = W,dypulmu (indicele w se referă. la ulei). 
Din condiția de egalitate a forțelor (md3/6) (px — Pa) ro = 3 Tudo ra 
rezultă viteza radială W, = (pp — pa) 2702]18 mu, unde 7 este distanța de la 
axa de rotație; œ, — viteza unghiulară a rotorului. Timpul de separare re- 
zultă din condiția mișcării uniforme pe direcția radială: =, = (D, — Dol 2W, 
—{cu notațiile din fig. 20.8). Se obține pentru diametrul maxim al particulelor 
(dija I a manualului): 


127,5 Yiu LA D, ; 20.9 
În zi eat ny y Pp — Pu Va Da ( 


unde n, este turaţia rotorului ; 74, — debitul de ulei prin secțiunea transver- 
sală utilă a rotorului; Vy, — volumul util al rotorului. 
Coeficientul de epurare 


CA 22. 
TS oo — exp (eee )| (20.10) 
1 — Did D; 9 mu 


pune în evidență factorii de care depinde capacitatea de filtrare a centrifugei 
care este cu atît mai mare cu cît diametrul și densitatea particulelor, turația 
sau viteza unghiulară și timpul de traversare (Ty) sînt mai mari, cu cît viscozi- 
tatea este mai mică (încălzirea uleiului îmbunătățește performanța centrifugei), 
cu cît diametrul rotorului este mai mic. În figura 20.9 se arată variația lui 
Ca, cu diametrul particulei: 7 — particule de fier; 2 — substanțe anorganice; 
3 — substanţe organice de impurificare. În cazul motoarelor de autovehi- 
cule, cu condiția d, < 2 um, coeficientul ce, nu depășește 0,2 pentru particu- 
lele de fier, 0,1 pentru substanţele anorganice, 0,01 pentru substanțele organice, 
ceea ce limitează utilizarea centrifugei. Se observă că pragul de filtrare care se 
separă integral (Ca, = 1) este 5,4 um pentru fier, 8,6 um pentru substanțe 
anorganice, 25,6 pm pentru substanțe organice de impurificare. 
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20.3. CONSTRUCȚIA ȘI CALCULUL FILTRELOR 


Filtrele utilizate pe motoarele cu ardere internă trebuie să satisfacă mai 
multe condiţii, și anume: 1) să posede o capacitate ridicată de filtrare, adică 
să rețină o cantitate cît mai mare de impurități (coeficientul de epurare să 
ajungă pînă la 99,9%); 2) să asigure o fineţe mare de filtrare, adică să rețină 
particule de diametre cît mai mici (pragul de filtrare, în unele cazuri, să nu 
depășească 2 um); 3) să permită viteze mari de filtrare pentru ca dimensiunile 
membranei filtrante să fie cât mai mici; 4) să posede o rezistență hidrodinamică 
sau gazodinamică (A p) redusă astfel încît consumul de energie să fie minim, iar 
pompa să fie simplă; 5) să nu colmateze repede, adică astuparea porilor mem- 
branei filtrante să decurgă. lent, pentru a-și menține timp îndelungat capaci- 
tatea de funcționare; 6) să posede o rezistență mecanică suficientă; 7) să aibă 
dimensiuni de gabarit și masa reduse; 8) să aibă un cost mic; 9) să nu nece- 
site cheltuieli de deservire mari, adică întreținerea. să fie simplă, iar regenera- 
rea elementelor de filtrare să fie ușoară. 

Materialele utilizate ca mediu poros de filtrare se grupează în următoarele 
clase: 1) site metalice (împletituri de sîrmă, table perforate sau cu 
fante etc.); 2) ţesături textile (bumbac, lînă etc.) ; 3) pîslă; 4) fibre textile 
(azbest, bumbac, in, păruri etc.); 5) hîrtie); 6) granule (șpan metalic etc.); 
7) mase poroase (vată de sticlă, Kieselgur etc.). 


20.3.1. FILTRE DE AER 


Filtrele de aer se grupează în trei categorii: 1) filtre centrifugale sau prin 
inerție care pot fi de tipul uscat (filtre ciclon) sau umed (filtru cu baie de ulei); 
2) filtre cu element de filtrare, care sînt la rîndul lor de două feluri: uscat și 
umed; 3) filtre combinate. 


Filtrul ciclon (fig. 20.10) are un prag de filtrare relativ ridicat, în schimb 
are un coeficient mare de epurare pentru aerul impurificat cu particule gro- 
siere; de aceea se utilizează de obicei ca treaptă primară de filtrare. La motoa- 
rele cu un consum de aer ridicat se prevăd mai multe cicloane montate în 
paralel într-o singură manta (fig. 20.10, a) — filtru multiciclon. Rezistenţa 
gazodinamică a ciclonului crește cu consumul de aer și cu reducerea diametrului 
mantalei (b). Totuși diametrul mantalei trebuie şă fie cît mai mic, deoarece 
la o viteză de intrare a aerului dată (viteza tangenţială inițială), pragul de 
filtrare este cu atît mai mic cu cît distanța de la axa de rotaţie este mai mică — 
relația (20.8). La diametre mai mici de 30 mm conducta de intrare la capătul 
dinspre manta se astupă cu praf, de aceea D = 30...40 mm, pentru motoare 
de automobile și tractoare. 

Filtrul ciclon prezintă cîteva dezavantaje principale, și anume: 1) nu reține 
particule de praf foarte fine; 2) coeficientul de epurare se reduce brusc dacă 
se aspiră aer fals prin îmbinările etanșate imperfect (de exemplu 10% aer 
fals reduce coeficientul c, cu aproape 30%); 3) coeficientul de epurare 
depinde de debitul de aer. Ultimul dezavantaj are o deosebită importanță 
deoarece la reducerea turaţiei, C, scade sensibil (c). 


Filtrul cu baie de ulei separă, particulele de praf din aer pe trei căi: sub acțiunea inerției, sub 
acțiunea, forței centrifuge și prin adeziunea, particulelor la pelicula de ulei. Filtrul este alcătuit 
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Fig. 20.10. Filtru multiciclon şi caracteristicile lui. 


PPT ; = închide 
dintr-o carcasă 1 (fig. 20.11), care conţine la partea inferioară o baie de ulei. Un ici 2 ia 7 
a aa iberă i i á 3. În partea centrală se preve 
i Jăsînd liberă o secțiune inelară 3. lä i 
ei paziti i indi ăgeţi. Datorită inerției, particulele 
i i i pri tru este indicată de săgeți. Da t 
conducta 4. Traiectoria aerului prin fil : e ate pusa ui 
i i di dent ating oglinda uleiului și sint cap De 
de praf mai mari din curentul descen i : i E ae 
i i Atul inferior al conductei centrale, par 
schimbarea, de sens a curentului, la cap s : sie cae 
i ie circulară, iar sub acțiunea forței centrifugi p. 
sînt antrenate de aer pe o traiectorie circu » i : aie alerte 
iferi i, ati linda uleiului, sînt reţinute de acesta și se se i 
spre periferia curentului, ating 08 l teet ep T 
i i i cît distanța de la conducta ci 
băii. Pragul de filtrare este cu atit mai mic cu a i 
ac E mai redusă, cu cît consumul orar de aer este mai mare, cu cît conducta centrală art 


un diametru mai mic. 


Filtyul uscat cu element de filtrare din hârtie (fig. 20.12, a) este cel an 
îndit. El este alcătuit din carcasa Í; uret E DE în aa pe 
intr i tionat din hîrtie. Fi i 
se introduce elementul de filtrare 2, confecț „hi eta ma ad 
in tij iuli ture 5 pe flanșa carburatorului și se etanș a 
i et i te de un tip special, avînd o porozitate 
tura de cauciuc 4. Hârtia de filtrare este de p p opiu due pei 
idicată. Hârtia de filtrare se supune unul tratament special 
rece i cu rășini fenolice), care are ca F să St Matea atei CE 
i si să-i mărească rezistența mecanică. Coeiiclen o 
E iul pînă la 100%, în schimb rezistența crește repede pe ma 
depunerii prafului (la o depunere de 0,7 kg prafjm? rezistenţa creşte aa a 
50%). De aceea filtrul cu hîrtie de filtrare se montează pe motoarele a 
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Fig. 20.11. Filtru de aer cu 
baie de ulei. 


Fig. 20.12. Filtru de aer cu hirtie. 
vehiculelor (de obicei turisme) care circulă pe șosele asfaltate, unde conținutul 


de praf este redus (în condiţii grel 
e Bai Se ame i m an a e de exploatare, motorul SR-211 este prevă- 


e r A R E o filtrare a aerului în trepte — de obicei 2 sau 3 trepte. În acest 
ceficientul de epurare, se reduce pragul de filtrare și s i f 
2 ; : A şi sporeşte, mai ales, durata de ser- 
viciu a filtrului. Ca treaptă primară se fol i a f T 
: ; osesc filtrele centrifuge uscate sa ; 
secundară, și terțiară se folosesc elementele de filtrare i ge cd ei 


20.3.2. FILTRE DE COMBUSTIBIL 


Filtrele de combustibil pentru MAC, în inaţi 

i i s „ în raport cu destinaţia. lor, 

5 tel ea > ie Pra prealabilă ; 2) filtre i aaa ari 
f reventivă; iltre de epurare fină. Filtrele di imele 

tz grupe n R o Seun în funcționare a a d 
im ; numai filtrele de epurare fină servesc pent: ării şi 

mărirea durabilității sistemului de injecție (tab. SO mitul de aa 


A , Tabela 20.2 
luența filtrului de epurare fină asupra durabilității sistemului de injecție 


Materialul elementului de filtrare | Durata relativă de 


iaca de fiitrare, în um funcționare 
A Fără filtru 
) Filtru cu țesătură de bumb: 21 Ds 
3) Filtru cu pîslă RTTE î5 x 
4) Filtru cu hirtie i 36 
5) Filtru cu hîrtie specială 2 5 Fii 
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prealabilă, montat în orificiul de alimentare a rezervorului, are ca scop să 


rețină particule mecanice mari, care ajung întîmplător în combustibil şi produc 
avarii prin înfundarea conductelor de joasă presiune sau distrugerea pompei 
de combustibil. Filtrul de epurare brută, montat după pompa de alimentare; 
reține particule de dimensiuni mari 50...150 um. Asemenea particule nu 
produc uzarea elementelor de precizie, în schimb produc avarii ca blocarea 
pistonului-sertar, blocarea acului injectorului sau astuparea orificiului pulve- 
zizatorului. Filtrul de epurare preventivă se așază de obicei înaintea. injecto- 
rului și împiedică trecerea spre injector a particulelor de 40, . . 100 um. Acestea 
ajung în combustibil în momentul îmbinării conductelor, prin desprindere de 
pe elementul de filtrare fină sau prin desprindere de pe conducta de înaltă 
presiune, sub formă de așchii sau țundăr. Filtrul de epurare fină se așază 
înaintea pompei de injecție și reține particule sub 10 um. Rezistenţa de filtrare 
variază invers proporțional cu viscozitatea fluidului (v. rel. 20.3). 


Pentru a, micșora, rezistența, hidrodinamică a filtrului de epurare fină, apare rațional să se 
încălzească combustibilul pentru a-i reduce viscozitatea. Experiența arată că la ridicarea tem- 
peraturii combustibilului cu 30...40°, rezistența filtrului se micșorează de aproape trei ori. 
De aceea, pentru filtrele de epurare fină se prevede un circuit de apă caldă, care încălzește volu- 
mul de sedimentare a filtrului cu apa de răcire a motorului, Se observă că pentru simplitatea, 
construcției, filtrul de epurare fină se execută la un loc cu filtrul de epurare brută, într-un bloc 
comun. 


Filtrele de epurare brută sînt foarte variate, după natura. elementului de 
filtrare, care poate fi din sită de sîrmă, discuri cu interstiţii între ele, fire de 
sîrmă, benzi, pîslă artificială, țesătură de bumbac etc. În figura 20.13, a se 
arată un filtru de combustibil cu sită. In carcasa 7 se așază trei cilindri de 
filtrare cu sită 2. Capacul 3 este prevăzut cu două canale pentru intrarea 
și ieșirea combustibilului. Presgarnitura 4 şi garnitura 5 presate de arcul 6 
obligă combustibilul să traverseze filtrul numai prin site. Cilindrii de sită 
sìnt astfel aşezaţi încât triplează. suprafaţa. de filtrare. Un cilindru de sită este 
arătat în (b). În (c) se arată un element de filtrare din fire de sîrmă. Pe un 
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Fig. 20.13. Filtru de combustibil cu sită (a şi b); element de filtrare din fire de strmă (6). 
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ig. 20.14. Scheme de pliere a hîrtiei de filtru (a, 


b şi c); filtru de motorină (2). 


cilindru din tablă ondulată 7 ă ăuri 
e e e ai Cu găuri transversale se înfășoară un fir 


l asă un interstițiu prin care trece combusti- 
Filtrele de epurare fină trebuie să realizeze un prag de filtrare de 2. ..2,5 um 


după unii autori chiar 6...7 i 
) 1 calar 0...7 um) și un coeficient di 
Se confecționează din fire de bumbac, pîslă, vată rit ii Sad 


et r pipe 
2 D Pan simplă cilindrică (a) cu dimensiunile de bază D iH 
E rac să Ce CEE În acest caz aria suprafeței de filtrare Aa 
rii i “ e pliere radială (b) are o mare răspîndire. Se observă 

e pă schema (b) măreşte suprafața de filtrare în raport cu schema 


A Tabela 20.3 
araeteristicile principale ale unor elemente de filtrare 
Tipul filtrului Elementul de filtrare Vizaa defilieaze, | Cootiientul de |! pragul de titrare 
î 
n ee a ee cui 
Brut Discuri 
Brut A Fire de sîrmă cu 3 y 3 
STL Metaloceramic : ia 
Fin Fire de bumbac 0, a 
a i 0,36 94...97 
Aa Pisia E 9 80...85 e dag 
Fin Hirtie gofrată 0,22 15. g0 sia 7,5 
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Filtrarea la MAS este mult mai simplă, deoarece carburatorul nu dozează benzina cuipiese 
în mişcare. Pentru impurități mecanice mai mari se prevede un filtru de decantare sub forma 
unui pahar aşezat înaintea pompei de benzină. Se obțin rezultate satisfăcătoare deoarece benzina 
are viscozitate mică, ceea ce ușurează sedimentarea. De obicei se prevăd filtre din sită (dè mă- 
tase, metalică etc.) în diverse puncte ale instalaţiei de alimentare (rezervor, pompă de combustibil, 


carburator). 


20.3.3. FILTRE DE ULEI 


După un număr de ore de funcționare a motorului, concentrația de im- 
purități mecanice din ulei atinge o valoare care ulterior rămîne practic ne- 
schimbată. Fenomenul se explică dacă se ține seama că în paralel cu pătrun- 
derea impurităților mecanice în ulei are loc și evacuarea lor pe două căi, şi 
anume: 1) prin uleiul pompat de segmenți în camera, de ardere; 2) prin filtrare. 
Variația în timp a conținutului y de particule din ulei se exprimă 
cantitativ pe baza bilanţului material al impurităților din ulei. Se notează: 
Cua — consumul orar de ulei prin ardere; m, — masa de ulei din sistemul de 
ungere: Mpy — masa de particule mecanice din ulei; 7rp, — debitul orar de 
particule consumate prin ardere; în, — debitul de ulei care trece prin filtru; 
Mps — masa orară de particule reținute de filtru; 747, — masa orară de parti- 
cule care pătrunde în ulei (viteza de impurificare); t — timpul. Bilanţul ma- 
terial elementar al particulelor din ulei este 


Mpu = Mpu AT — Tipa AT — Myy dr. (20.11) 


Conţinutul de particule din ulei este dm, = m, dx, unde * = mopul mu: 
Ca urmare, Mpa = XCua ȘI Mps = Xhtu Cep Se substituie aceste relații în 


(20.11) şi se separă variabilele 


dx Tzu dxi, 


= X(Cua 9S Cop? Mtu r)|Mpu Ma 


care prin integrare (pentru t= 0, x= 0, iar constanta de integrare e 
nulă) dă: 
=, Mpu : [i — exp (- Cia T CepMup ) z ] ‘, (20.12) 
Cra T Cezar My 


Se studiază două cazuri limită : 
1) Nu există filtrare (72,4 = 0). Ecuația (20.12) devine 


a (hau /Cua) (1 — exp (—Cua/Mu) 7) (20.13) 
și arată că chiar în absenţa filtrării, conținutul de impurități din ulei crește 
asimptotic în timp. Pentru t = oo se obține valoarea limită a conținutului 


de impurități, adică x = Xum Din relația (20.13) rezultă 


Xum = Mpu Cuas (20.14) 
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relație care arată că Xum nu depinde de 
cantitatea de ulei din sistemul de ungere. Mă- 


arătat că “tp, = 0,003 kg/h, iar Cu = 0,2 kg/h, 
rezultînd astfel x, = 1,5%. În figura 20.15 
; se arată caracteristica de impurificare a 
| 2023 RTE 60714] uleiului, adică x = f(t), la funcționarea mo- 
Tie a 1 caran terini, r ie torului fără filtru. Rezultă că intervalul de 
cționa; $- j 
A pepe roa timp [necesar pentru atingerea concentrației 
i limită este de circa 70 ore. 
2) Uleiul nu se consumă prin ardere (C„„= 0). Din relația (20.12) rezultă 


e dz (tpu Cep i ttur) (1 — exp (= Cephtus|/Mu) 7). (20.15) 


Se notează cu 7, timpul în care uleiul din sistem i 
„Se, t ul de ungere trece integral 
prin filtru, T; = Mutaz; pentru z = co se obține ia 


Xum = TA pu Copa» (20.16) 
Rezultă că xy este cu atît mai mic cu cât timpul de traversare a filtrului 
este mai mic, adică pentru un filtru dat, cu cît viteza de filtrare este mai mare, 
cu cît cantitatea de ulei din sistemul de ungere este mai mare, cu cît coeficien- 
tul de epurare este mai mare și cu cît viteza de impurificare a uleiului este mai 
sii Frai trei neon pot fi controlați prin dimensionarea instalaţiei de 
iltrare, De remarcat că primii doi factori pot fi controlați de fapt pri i i- 
tatea orară de ulei care trece prin filtru. 5 ERRARE 


Filtrele de ulei se clasifică după mai multe criterii. Dacă 

criteriu modul de filtrare, se disting: filtre mecanice (cu RE pi ate 
filtre active, filtre magnetice, filtre centrifuge. Dacă se alege drept: criteriu 
fineţea de filtrare, se disting: filtre de epurare brută și filtre de epurare fină 
Deoarece pragul de filtrare a uleiului trebuie să coboare sub 5 um, filtrul de 
ulei n-ar putea fi decît de epurare fină. Acest filtru are însă o rezistență hidra- 
ulică ridicată de aceea dacă ar urma ca întreaga cantitate de ulei din sistemul 
de ungere să treacă prin filtrul de epurare fină înainte de a ajunge în sistemul 
de ungere, dimensiunile lui (suprafața membranei filtrante) ar fi inacceptabile 
Ca urmare, prin filtrul de epurare fină se trece numai o fracțiune din canti- 
tatea de ulei aflată în sistemul de ungere, și anume 8...20% ; de aceea, filtrul 
de epurare fină nu se așază în serie în circuitul de ungere. Pentru a preveni 
eventualele avarii, uleiul trebuie totuși filtrat înainte de a ajunge în lagăre 
De aceea, în circuitul de ungere se prevede în serie un filtru prin care trece 
întreaga cantitate de ulei ; pentru a reduce dimensiunile lui, se micșorează 
rezistența, „hidraulică prin mărirea dimensiunilor porilor ; pragul de filtrare 
crește pînă la 25... 120 um, iar filtru se. numește de epurare brută. 


În figura 20.16 se arată mai multe scheme de montare a filtrelor de epurare fină (a și b) și 
brută (e). Pompa de ulei 1 aspiră uleiul din carter printr-un filtru de epurare prealabilă, 2, numit 
sorb şi-l trimite spre fusurile palier 3. Deoarece debitul pompei depăşeşte debitul de ulei LEC, 
presiunea în sistemul de ungere se menține la nivelul dorit cu ajutorul supapei de presiune 2 
Pacal de epurare fină 5 este prevăzut cu un orificiu calibrat 6 care se montează în avalul lui ia 
filtrul în ramificație (a) şi în paralel cu el cînd filtrul este în serie cu circuitul (5). Întrucît 
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surările efectuate pe un MAC de 60 kW au: 


| 
| 
i 


elementul de filtrare are o rezistență mecanică 
redusă, în ambele cazuri orificiul calibrat contro- 
Jează căderea de presiune în filtru. În al doilea caz 
el are și rolul de a abate curentul principal de ulei 
din filtru. 

Deosebirea. principală dintre cele două scheme 
constă în auuca că, la prima schemă, uleiul după 
filtrare se întoarce în carter, iar la a doua schemă, 
uleiul filtrat trece în magistrală. A doua schemă 
este mai eficientă, dar nu prezintă siguranță în 
funcţionare din cauza îmbicsirii, de aceea prima 
schemă este cea răspîndită. 

Filtrul de epurare brută se așază în serie cu 
circuitul de ungere (c). În acest caz există pericolul 
blocării circuitului cînd rezistența filtrului crește 
inadmisibil. Asemenea situaţii apar la pornire, cînd 
motorul fiind rece viscozitatea, uleiului este foarte 
ridicată, precum și în timpul funcționării, cînd 
filtrul se îmbicseşte. În acest caz, pentru a preveni 
blocarea sistemului de ungere, în paralel cu filtrul 
de epurare brută se prevede o supapă de siguranță 
6 care lucrează la o diferență de presiune de 
0,8... 1,2 daN/em? și permite curentului de ulei să 
ocolească, filtrul de epurare brută. 

Filtrele mecanice sînt foarte variate după 
natura, elementului de filtrare, după cum urmează. 


Fig. 20.16. Scheme de montaj a filtrelor 
de epurare fină și brută. 


Filtrele cu sită metalică se caracterizează prin numărul de găuri pe | cm 2 de suprafață. 
Sitele cu 100...200 găuri/jcm? se așază în baia de ulei, înaintea pompei și servesc pentru filtrarea 
prealabilă a uleiului. Ele rețin impurități mecanice mari și eliberează bulele de aer dizolvate în 
alei, din care cauză se mai numesc spărgătoare de spumă. Spărgătorul de spumă sau sorbul de 
ulei este alcătuit dintr-un capac, o sită și un flotor care menține spărgătorul de spumă la suprafața 
băii de ulei deoarece este rațional ca, alimentarea pompei de ulei să se facă din straturile super- 
ficiale ale băii, epurate în prealabil prin sedimentare, în perioada de staționare a motorului, 
Sitele cu 400. ..20 000 găuri/cm ? se utilizează pentru epurarea brută și fină. Ele pot reţine par- 
ticule pînă la 20 um. 

Filtrele cu discuri se utilizează pentru epurare brută și fină. În unele cazuri, pentru simpli- 
ficare, filtrele de epurare fină şi brută se montează într-un bloc comun (fig. 20.17, a). Uleiul 
refulat de pompă intră prin canalul 1 în filtrul de epurare brută 2 şi iese din acesta, îndreptîndu-se 
parţial spre magistrală, prin conducta 3, parţial șpre filtrul de epurare fină 4, prin conducta, 5; 
prin conducta 6 se întoarce în baia de ulei. Supapa de siguranță 7 permite curentului de ulei să 
ocolească filtrul 2, cînd acesta opune o rezistență hidraulică mare. Ambele elemente de filtrare 
sînt formate din discuri. Elementul de filtrare pentru epurare brută (b) este alcătuit din discuri 
de oţel lustruit 8 și discuri de distanțare 9. Elementul de filtrare prezintă o particularitate t 
între discurile 8, la periferia lor, se așază discurile de raclare 10. Discurile 8 și 9 se fixează pe 
tija centrală 11, iar discurile 10 pe tija laterală 12. Partea periferică, a elementului de filtrare se 
curăță prin rotirea manuală a tijei 11, cu mînerul 13. Elementul de filtrare pentru epurare fină 
este din hîrtie. Orificiul 14 este calibrat pentru a controla, debitul și presiunea din elementul 
de filtrare. Un orificiu calibrat 15, mai mic decit primul, este prevăzut la partea superioară a 
elementului de filtrare și permite uleiului să ocolească elementul de filtrare. Soluţia este necesară 
la pornirea motorului pentru a accelera încălzirea filtrului. În acest fel, prin elementul de filtrare 
trece numai oparte . (20...30%) din uleiul care ajunge în filtrul de epurare fină (0,1...0,2 Cy). 
Grosimea discurilor de distanțare este de 0,05, 0,08 și 0,12 mm. Experiența arată însă că filtrul 
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Fig. 20.17. Filtre de ulei cu discuri 

(a, b) şi elemente de filtrare din hîr- 

tie (c — motorul D 797; d — moto- 
rul D 2156). 


reține particule sub 10 um, deoarece stratul de precipitat care se formează pe suprafața lui mic- 
șorează pragul de filtrare. 

Filtrele cu five de sîrmă sînt asemănătoare cu cele utilizate la filtrarea, combustibilului. 
între spirele înfășurate pe paharul gofrat rămîn interstiții de 0,07. ..0,125 mm. 


Filtrele de hârtie s-au răspîndit pe scară largă în ultimul timp datorită pro- 
greselor realizate în prelucrarea hirtiei speciale de filtrare a uleiului. S-a reali- 
zat hîrtie specială cu pori de dimensiuni variabile, care serveşte atît la epurarea 
brută — prag de filtrare 20 um — cît și la epurarea fină — prag de filtrare 
5 um. Pentru motoarele de mic litraj se recomandă, în prezent numai filtre 
de hîrtie. Pentru celelalte motoare de automobil se utilizează elemente de 
filtrare de hîrtie sau de pislă. Filtrele de hirtie sînt de tipul consumabil. 
Motorul SAVIEM 797 folosește un filtru de epurare fină (e) montat în serie, 
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cu element de filtrare din hîrtie. Uleiul refulat de pompă intră în corpul 7 
al filtrului prin orificiul 2, trece radial prin elementul 3 și se îndreaptă prin 
canalul 4 spre răcitorul de ulei. Cînd elementul de filtrare este îmbicsit se 
deschide supapa de siguranță 5, la presiunea de 1,4...1,9 daN/cm?. Motorul 
MAN D 2156 filtrează uleiul cu două elemente de filtrare (4). În corpul 7 se 
introduce filtrul de sită 2 (filtrul brut), iar în interiorul acestuia filtrul de hîrtie 
3 (filtrul fin). În capacul 4 se găsesc trei supape 5, 6 şi 7. Supapa 5 se deschide 
la 1,8...2,3 daN/cm2, cînd filtrul de hîrtie este îmbicsit; uleiul trece în con- 
ducta principală 8 numai prin filtrul de sită. Supapa 6 se deschide la 6,5... 
7,5 daN/cm 2, cînd sita este înfundată. Uleiul ocolește filtrul, acționează 
asupra supapei 7, care se deschide la presiunea de 4,0. ..4,8 daN/cm ? și trece 
parțial în conducta 8. Supapa 7 reglează presiunea uleiului și cînd filtrul func- 
ționează normal, astfel ca presiunea. de ieșire din filtru să nu depășească valoa- 
rea indicată, pe figură. 

Dimensionarea filtrelor constă în determinarea suprafeței de filtrare şi a 
cotelor de gabarit ale filtrului. Suprafaţa de filtrare F se determină pe baza 
ecuațiilor fundamentale ale filtrării (20.1) și (20.2): 


1.000 Ý, [l/min] 


| f= 
Si De 60 W [cm|s) 


(20.17) 


Temz 
penge- ee (20.18) 
n(daNs/cm?] - R [cem] 

unde V, este debitul orar de ulei. Inițial, căderea de presiune în filtru este 
Ap = 0,2...0,5 daN/cm?, ulterior, prin îmbicsire, ajunge pînă la 0,8... 
1,2 daN/cm?, cînd se deschide supapa de siguranță. Viscozitatea uleiului 
variază între 2-1077 — 2,2-10-7 daNs/cm?. Rezistența elementului de filtrare 
și viteza de filtrare variază în limitele  (1...10)-10%cm-, respectiv 
2...12 cm/s. Suprafața de filtrare, determinată mai sus, reprezintă supra- 
fața totală a porilor, de aceea se mai numeşte suprafața activă. Suprafața 
nominală, F,, cu care se determină cotele de gabarit, este evident mai mare, 
din cauza materialului dintre pori. Ca urmare F, = KF, unde K = 3,3... 
„..3,6 la filtrele de sită și 3,3...5 la filtrele cu fir de sârmă. 


Filtre active. Unele filtre se utilizează nu numai pentru reținerea particu- 
Jelor mecanice ci şi pentru reținerea unor produși organici de oxidare dizolvaţi 
în ulei, precum și a apei. În aceste cazuri materialul filtrant este constituit 
din substanţe active naturale sau artificiale. Separarea nu se face pe cale me- 
canică, ci prin absorbție, hidratare sau chiar prin reacții chimice. Elementul 
de filtrare este alcătuit din fire, pîslă, hîrtie sau alte materiale impregnate cu 
substanţe chimice; se folosesc, de asemenea, ca mediul filtrant silicagelul sau 
amestecuri de oxizi de aluminiu (30%), bauxită (250%), mangan (=1%), 
sulf (0,5%), vată: de zgură (15%). 

Filtre magnetice. Reţin particule metalice, produse ale uzării, și sînt 
alcătuite dintr-un magnet montat într-un corp special de filtrare sau în dopul 
de scurgere a uleiului. 

Filtre centrifuge. Un filtru centrifugal de tip reactiv este prevăzut în sis- 
temul de ungere al motorului MAN 2156 (fig. 20.18, a). În corpul 7 se montează. 
rotorul 2 pe axul 3 care se sprijină în lagărele axiale 4 prevăzut în corp și în 
capacul 5. Uleiul intră în conducta 6, trece prin axul 3 în corpul rotorului, 
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Fig. 20.18. Filtre centrifugale 


iese prin duza 7 cu viteză tangențială mare și se întoarce în carter prin canalele 
8. Impuritățile se depun pe clopotul 9 al rotorului, care se rotește odată cu el. 
În conducta. 6 se montează o supapă cu arc, care permite accesul uleiului în 
centrifugă numai cînd presiunea depășește 1...2 daN/cm?. 

În figura (20.18, b) se arată centrifuga de ulei prevăzută pe motoarele unor 
turisme Fiat. Centrifuga prezintă ca particularitate principală aceea că roto- 
rul este fixat pe arborele cotit, în partea din față, fiind antrenat astfel pe cale 
mecanică. Pe fusul 7, prevăzut în prelungirea arborelui cotit, se fixează prin 
pană butucul 2 al centrifugei. Rotorul 3 este prins de butucul 2 prin șuruburi. 
Pe fusul 7 prevăzut cu gaură centrală se prinde şurubul găurit 4, care fixează 
totodată deflectorul inelar 5. În fața fusului palier 6 se fixează un disc 7 care 
creează un spaţiu inelar între el și partea frontală a fusului palier. Pe fusul 7 
sînt frezate două canale longitudinale. În lagărul 8 este practicat un canal 
prin care pătrunde uleiul. Acesta ajunge în spaţiul inelar dintre disc și fusul 
palier, trece prin discul 7 şi prin canalele longitudinale frezate pe fusul 7 și 
pătrunde în centrifugă, unde este dirijat spre periferia rotorului de deflectorul 
inelar 5. Impurităţile mecanice se depun pe rotorul 3, care poate fi demontat 
simplu pentru curăţire. Uleiul filtrat se îndreaptă prin gaura centrală din 


fusul 7 spre fusurile arborelui cotit. 


Montarea centrifugei reactive în circuitul de ungere se realizează în mai multe variante 
(fig. 20.19). În (a) centrifuga este aşezată în ramificație. Presiunea uleiului la intrarea în centri- 
fugă este aceeași cu presiunea din magistrală. Soluția nu este satisfăcătoare deoarece odată cu 
creșterea uzurii pieselor în frecare și mărirea, jocurilor presiunea uleiului în magistrală scade de 
la 2,5...5 daN/cm?.pînă la 1,5 daN/cm?. Ca urmare se micșorează momentul reactiv care acțio- 


nează, centrifuga, turația rotorului se reduce, iar caracteristicile de filtrare se înrăutățesc. Acest . 


dezavantaj este eliminat la centrifuga, cu antrenare mecanică. În (b), circuitul de ungere include 
și un filtru de epurare brută, așezat în serie. Centrifuga este așezată înaintea filtrului de epurare 
brută. Pentru a mări presiunea, uleiului în centrifugă, se prevede un orificiu calibrat înaintea 
filtrului brut. Astfel, presiunea ajunge în rotor la 4,5...6 daN/cm? cînd în magistrală este de 
1,5...3 daN/cm? (limita inferioară pentru motorul uzat), iar turația rotorului au scade sub 
5 000 rot/min. Calculele arată că schema cu filtru brut este mai eficiântă. Dacă în ecuația 
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Tig. 20.19. Scheme de montare a centrifugei reactive în sistemul de ungere. 


bilanţului material (20.11) se consideră că tyy = 
= Mp, + Mpy Unde Mpo este masa orară de par-  Ziim ig 
pe po 4 o RT 07 
ticule reținute în centrifugă, iar Mpy este masa orară ), 
de particule reținute în filtrul de epurare brută, 
atunci: d 


uim = T ph pul(Cepe + Cepb) Thu: (20.19) 


Cenirifugă în serie 


Zenilupă în remilicalie 
pă filru ce epurare brută 


unde cepe Și Cepb sînt coeficienții de epurare ai celor 02 
două filtre; rezultă, că filtrarea brută micșorează 01 
conţinutul limită de impurități mecanice din ulei. 9 
Pentru a mări presiunea în rotorul centrifugal se 
prevede un orificiu calibrat (soluția 7 din a). S-ar Fig, 20.20. Efectul schemei de montare 
părea, că eficiența schemei cu centrifuga, în serie a centrifugei de ulei ad ta 
(soluția 2 din b cu întreruperea circuitului 3) este tului limită de impurități. 

mai mare decît cea a schemei cu centrifuga a 

în ramificaţie (a) deoarece uleiul trece de mai multe ori prin filtru în , ec unitate 
de timp. Mărirea numărului de treceri micșorează însă timpul de ședere a uleiului în rotor, ceea ce 
reduce coeficientul de epurare, aproximativ în aceeași proporție în care el tinde să, crească, pese, 
tul schemei de montare a centrifugei de ulei în circuitul de ungere ES conți tii limită de 
impurități este arătat în figura 20.20. Dezavantajele menționate se eliminä la utilizarea, unei 
scheme cu două pompe de ulei; una alimentează centrifuga, cealaltă, magistrala. Soluția AD 
eficientă şi se utilizează pe unele motoare mari pentru autovehicule; este însă mai scumpă, și 


Centri fugă în vrniticotie cu 
filiru de epurare brută 


i Ce 
w a a o wT 


complică exploatarea. 
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SISTEMUL DE RĂCIRE 


21.1. NECESITATEA SISTEMULUI DE RĂCIRE 


Necesitatea răcirii. O parte din căldura dezvoltată în cilindru se trans- 
formă în lucru mecanic. Restul se evacuează prin gazele de evacuare și sis- 
temul de răcire. 


Gradul de răcire a cilindrului ca şi organizarea, rațională a răcirii influențează sensibil perfo r 
manțele dinamice, economice și de durabilitate ale motorului. Contactul fluidului proaspăt cu 
pereții calzi din cilindru micșorează gradul de umplere; în schimb o temperatură a pereţilor prea, 
scăzută, amplifică, pierderile de căldură şi micșorează, randamentul indicat, La MAC o tempera- 
tură mai ridicată ușurează autoaprinderea, iar motorul funcționează mai liniștit cu o economici- 
tate sporită, La MAS o temperatură prea ridicată a pereților ușurează apariția, diferitelor forme 
de ardere anormală. Temperatura suprafețelor de răcire influențează, pie-derile mecanice, Răci- 
rea motorului influențează siguranța în funcționare și durabilitatea lui. Dacă nu se organizează 
rațional curentul fluidului de răcire apar creșteri locale de temperatură (de exemplu, în dreptul 
scaunului supapei de evacuare), care produc fisuri în chiulasă sau blocul de cilindri. Răcirea 
insuficientă duce la arderea unor piese, ca pistonul, supapa, bujia. Atit la temperaturi înalte 
cît și la temperaturi joase pelicula de ulei își pierde consistenţa, în primul caz din cauza reducerii 
viscozității uleiului cu temperatura, în al doilea caz din cauza diluării uleiului cu fracțiunile grele 
din combustibil, condensate pe oglinda, cilindrului. În ambele cazuri se intensifică uzura pieselor 
prin frecare și se reduce durabilitatea motorului, S-a observat că la reducerea temperaturii 
lichidului de răcire de la 80°C la 30°C uzarea generală a motorului de autovehicul creşte de 
4...5 ori. Este necesar nu numai să se răcească motorul, dar trebuie găsită și menținută în exploa- 
tare temperatura optimă a fluidului de răcire, la care indicii de performanță ai motorului sînt 
cei mai buni. 


Sisteme de răcire. Se numeşte sistem de răcire al unui motor totalitatea 
agregatelor, aparatelor și dispozitivelor care asigură evacuarea forțată prin 
pereţi a unei părți din căldura dezvoltată în cilindrul motorului. Sistemele 
de răcire se clasifică astfel: 1) după natura fluidului de răcire: răcire cu lichid 
şi răcire cu aer; 2) după viteza de deplasare a fluidului de răcire : răcire natu- 
rală și răcire forțată (singurul procedeu aplicat la motoarele de autovehicule). 
În sistemul de răcire cu lichid, transferul de căldură de la cilindru la mediul 
ambiant se realizează. prin intermediul unui lichid; în sistemul de răcire cu aer 
căldura se transmite direct aerului din mediul înconjurător. În primul caz în 
sistemul de răcire are loc: transportul căldurii la un schimbător de căldură, 
numit radiator, și difuziunea căldurii de la radiator către mediul ambiant. 
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Sistemul de răcire cu lichid este alcătuit din două circuite: circuitul de apă 
şi circuitul de aer; sistemul de răcire cu aer este format numai din circuitul 
aerului. Se numește circuit de apă totalitatea elementelor care participă la 
transportul căldurii de la cilindru la radiator (cămașa de apă din cilindri 
şi chiulasă, conductele, radiatorul, pompa de apă, organele de reglaj etc.). 
Se numește circuit de aer totalitatea elementelor care participă la difuziunea 
căldurii în aer (radiator, ventilator, organe de reglaj etc.). Se observă că radia- 
torul este punctul de contact al celor două circuite. Sistemul de răcire cu 
lichid este de două feluri: normal și sub presiune. Sistemul este normal dacă 
presiunea în circuitul de lichid este egală cu presiunea mediului ambiant ; 
sistemul este sub presiune dacă presiunea, în circuitul de lichid este mai mare 
decît presiunea atmosferică. 

Fluxul de căldură evacuat prin sistemul de răcire. Potrivit datelor experi- 
mentale, fracțiunea, f, din căldura dezvoltată în cilindru și evacuată prin sis- 
temul de răcire variază în limite foarte largi, Fe = 15...35%; fracțiunea f, 
depinde de numeroși factori, dintre care tipul motorului are rolul principal. 
La MAC randamentul efectiv este mai mare, se transformă mai multă căldură 
în lucru mecanic, se difuzează mai puțină căldură în mediul ambiant. De aceea, 
în regimul nominal, la MAC, f, = 20...25% față de 23...28%, la MAS. 


Fluxul de căldură Br care se evacuează prin sistemul de răcire este suma a două compo- 
nente: Olaa = Oa + Oaa unde gre este fluxul prin convecție, iar Oria fluxul prin radiație, 
La MAS, Gpaa este neglijabil; la MAC pag ajunge pînă la 20% din Qae 

În tabela 21.1 se arată repartiția pierderilor de căldură în sistemul de răcire, după procesele 
caracteristice dintr-un ciclu, la arderea a 1 kg combustibil. Dificultățile de calcul pentru eh 


şi (Cu îl determină pe proiectant să evalueze pe (a Fracţiunea f, este f, = OraelQ4Ce unde 
Q, este puterea calorică inferioară a combustibilului, iar C e — consumul de combustibil. Pe baza 
relaţiei (1.51) rezultă 


Orue = f,Q;6 P,- 10°, [kJa] w 


unde Q, este în kJ/kg; c, în g/kWh, P, în kW. Dacă se împarte Dk la P, se obține un criteriu 
de încărcare specifică a sistemului de răcire 4r [kJ/kWh sau kcal/CPh] ale cărui valori, în regim 
nominal sau de putere maximă se indică în tabela 21.2. Rezultă 


Orăc = qp Pe (21.2) 


Cind se dispune de calculul termic al motorului, rezultă din relația (8.14) Ora (kg/kg), iar fluxul 
de căldură este Ory = Qrae: Cu : > i 


21.2. RĂCIREA CU LICHID 


21.2.1. ASPECTE FUNCŢIONALE 


Sensul curentului de lichid. Schema simplă a unui circuit de lichid 
(fig. 21.1) este alcătuită din radiatorul 7, pompa de apă 2, cămașa cilindrilor 
și chiulasei, precum și conductelor de legătură. În absența pompei, lichidul 
circulă, de jos în sus prin blocul de cilindri și chiulasă (circulație naturală), 
deoarece pe măsură ce se încălzește, îşi micșorează masa specifică și se ridică 
la partea superioară a circuitului; în radiator lichidul circulă de sus în jos, 
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Tabela 21.1 


Repartiția pierderilor de căldură în sistemul de răcire după procesele caracteristice dintr-un ciclu 
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1/4, 185 kcal = 0,239 kcal 
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Tabela 21.2 


Încărearea speeifică a sistemului de răcire pentru motoare de autovehicule 


gr [kJ/kWh] [x0,176 kcal/CPh} 


Tipul motorului 


2 400...3 300 


MAS 
MAC 


. -2 800 
. -3 500 
..2 200 


2 400. 
2 800. 


— cameră unitară 


785 


— cameră separată 


1900, 


MAC supraalimentat 


deoarece își măreşte masa specifică pe 
măsură ce se răcește. Cînd circulația li- 
chidului se efectuează forțat, sensul 
curentului se alege astfel încît să nu se 
opună circulației libere a lichidului. În 
timpul funcționării, în circuitul lichidului 
de răcire se formează bule de vapori și 
aer, datorită șocului coloanei de lichid, 
întreruperii jetului de lichid în pompă, 
aspirației de aer prin neetanșeități. For- 
marea, de pungi de vapori și aer este peri- 
culoasă deoarece duce la o supraîncălzire 
locală a metalului cu formare de fisuri sau 
puncte calde în camera de ardere. În 
scopul ușurării evacuării bulelor de aer și vapori din cămășile cilindrilor, 
sensul curentului de lichid trebuie să fie tot de jos în sus, pentru a nu se 
opune deplasării libere a bulelor. Totodată conducta de evacuare a lichi- 
dului încălzit se așază la partea superioară a circuitului de lichid și se în- 
clină spre radiator, ceea ce ușurează trecerea vaporilor și aerului în ba- 
zinul superior al radiatorului. La sistemele normale de răcire se prevede 
în bazinul superior al radiatorului o țeavă de evacuare a aburului. 

Pompa de apă se așază la partea inferioară a circuitului de lichid. Așe- 
zarea pompei la partea superioară este obiecționabilă, deoarece se aspiră în 
rotorul pompei vaporii şi aerul din circuit, ceea ce reduce sensibil debitul pompei 
și produce deteriorarea ei prin șocurile provocate de întreruperea coloanei de 
lichid. Pompa trebuie să realizeze o cădere de presiune Ap, suficientă, pentru 
învingerea rezistențelor hidraulice, la deplasarea forțată a lichidului. Radia- 
torul introduce aproximativ jumătate din rezistențele hidraulice (fig. 21.2), 
astfel încît apare pericolul ca la ieșirea apei din radiator, mai ales la înfundarea 
ţevilor cu murdărie sau depuneri de piatră, presiunea lichidului să fie mai mică 
decât presiunea de vapori. În acest caz apare fenomenul de cavitație, urmat 
de formarea de bule de vapori, care antrenate în regimurile de presiuni mai 
mari, sînt comprimate brusc, iar lichidul produce șocuri care deteriorează mai 
ales pompa de apă. De aceea, pentru a preveni cavitația, presiunea. lichidului 
la intrarea în pompă (p) trebuie'să fie mai mare decît presiunea de vapori (Bea), 
astfel: încît Afeao = P—Pea = 1,4...4,0 m H,O. Limitele de variație a rezis- 
tenţelor hidraulice din circuitul lichidului de răcire la motoarele de autovehi- 
cule sînt arătate în tabela 21.3. 


Fig. 21.1. Schema unui circuit de lichid 
din sistemul de răcire. 


i Tabela 21.3 
Limitele de variație a rezistențelor hidraulice din circuitul de răcire : 
Porțiunea din circuit Căderea de presiune [m H30) 
Conductele de legătură 0,75... 1,25 
Cămășile cilindrilor 1,25... 1,50 
Radiator 2,00. ..2,50 
În total 4,00...5,55 


uneori pînă la 12 
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Presiunea lichidului din sistemul de ră- 
cire. În sistemul normal de răcire presiunea f Ze 
în circuitul de lichid nu depășește presiunea 
atmosferică. Sistemul normal de răcire are 
avantajul simplităţii, în schimb în acest caz © 
au loc pierderi de lichid prin vaporizare ; de £ 


aceea în sistemele normale de răcire drept ` 2 3 
lichid de răcire se utilizează apa, care tre- să 

buie înlocuită frecvent. De aici rezultă © FISE 
două neajunsuri: în primul rînd, tempera- 2 È 


mpă 


tura apei din cămașa cilindrului nu poate 
depăși 85...90*C (pentru a preveni fierbe- 
rea) deși temperatura optimă este ceva mai 
ridicată; în al doilea rînd, pe timp de 
iarnă, apa îngheață și se dilată, producând 
fisurarea blocului de cilindri și a chiulasei ™'8- 21-2. Rezistenţele hidraulice în 
Fi E z E circuitul de lichid. 
Și scoaterea din funcțiune a motorului. y 
Exploatarea pe timp de iarnă devine nesigură “şi incomodă, fiind necesară 
evacuarea, apei din sistemul de răcire la o staționare mai îndelungată. 
Pentru a reduce cantitatea de lichid din sistemul de răcire ca și căldura 
evacuată prin sistemul de răcire (ceea ce micșorează dimensiunile de gabarit 
ale sistemului), s-a adoptat pe scară largă sistemul de răcire sub presiune 
(0,5...1,1 daN/cm? peste presiunea mediului ambiant). Mărirea presiunii 
în sistemul de răcire permite o sporire corespunzătoare a temperaturii lichidu- 
lui de răcire (100. . 115*C) deoarece crește temperatura de fierbere (fig. 21.3, a). 
Fracțiunea f, este în medie cu 5% mai mică pentru fiecare spor de 
10% a temperaturii lichidului de răcire (b). În sistemul de răcire sub presiune 
se utilizează. lichide speciale de răcire, care nu prezintă pericolul de îngheț. 
De aceea, lichidele speciale de răcire trebuie să posede următoarele proprietăţi: 
1) punct de înghețare redus; 2) temperatură de fierbere ridicată; 3) dependenţa 
redusă a viscozităţii de temperatură ; 4) stabilitate fizico-chimică ; 5) proprie- 
tăți anticorosive înalte; 6) căldură specifică ridicată. Lichidele care îndepli- 
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Fig. 21.3. Influența presiunii asupra temperaturii de fierbere a lichidului de răcire (a) ; influența 
temperaturii asupra fluxului de căldură preluat de sistemul de răcire (b); 
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Fig. 21.4. Punctul de îngheț pentru amestecuri antigel (a): 
1 — spirt etilic; 2 — etilenglicol; 3 — spirt metilic; 
variația temperaturii pereților în funcție de sarcină (b). 


nesc aceste condiții se numesc antigel și sînt amestecuri de apă și substanțe 
cu punct de îngheţ coborit. În figura 21.4, a se arată punctul de îngheț 
pentru cîteva amestecuri antigel. Cel mai adesea se utilizează amestecuri de 
apă și etilenglicol în diferite proporții. Etilenglicolul avînd și o temperatură 
de fierbere mai ridicată micșorează fracțiunea f, cu 10...12%, ceea ce 
reduce dimensiunile sistemului de răcire (radiator, pompă de apă) și menţine 
la un nivel mai ridicat temperatura interioară t, a cilindrului (b). 

Sistemele de răcire, mai ales cele sub presiune, trebuie să asigure o etan- 
şare perfectă. În figura 21.5 se arată punctele de etanșare în sistemul de 


ep Puncte de întreținere = 
= Puncte de etanșare ; 
sii A 
—3 
2 


Fig. 21.5. Puncte de etanșare în sistemul de răcire cu aer (2) 
şi lichid (b). 
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Fig. 21.6. Sisteme de răcire sub presiune cu circuite de drenaj şi compensare. 


răcire cu lichid și aer. La orice sistem de răcire îmbinarea conductelor 
trebuie să fie elastică pentru a prelua deformaţiile termice, vibraţiile și șocurile; 
de aceea se folosesc îmbinări cu furtun de cauciuc și coliere de strîngere. 


În cazul sistemelor de răcire sub presiune, în afara circuitului principal al lichidului se pre- 
vede un circuit secundar, numit circuitul de drenaj și compensare. Acesta este alcătuit dintr-un 
rezervor de compensare RDC (fig. 21.6), al cărui volum reprezintă, 10... 15% din volumul total 
al circuitului de lichid și din conductele de legătură și care se aşază în serie cu radiatorul 
(a) sau în paralel (b). În al doilea caz, în afara circuitului principal (A BCDE), se prevede un 
circuit de drenaj (C'F şi CF) și un circuit de compensare (GA). Rezervorul de compensare se 
așază deasupra, motorului și îndeplinește mai multe funcțiuni: în primul rind el servește pentru 
drenajul aburului din circuit, de aceea el este umplut incomplet cu lichid, în spaţiul liber 
(5...6% din volumul total al circuitului) colectindu-se aburul și aerul; în al doilea rînd serveşte 
pentru compensare. Fixat deasupra radiatorului (așezare în serie), el creează o suprapresiune 
în radiator pentru ca presiunea, apei în fața pompei să nu scadă sub presiunea de vapori; se 
„observă că în acest caz el este mai puțin eficient (cifrele indică suprapresiunea locală din circuit). 
La așezarea în paralel, lichidul de răcire din RDC ajunge direct în conducta, de aspirație a pompei, 
ceea ce mărește eficiența, soluției; în al treilea rînd, rezervorul RDC compensează lipsa, de lichid 
din cămășile de apă la înclinarea autovehiculului; în alpatrulea, rînd, spațiul liber din rezervo- 
zul RDC preia, dilatările lichidului. 


21.2.2. RADIATORUL 


Construcția radiatorului, Radiatorul se compune din trei părţi principăle 
(v. fig. 21.5): bazinul superior 7, bazinul inferior 2 și partea centrală, de ră- 
cire 3. Partea de răcire constituie partea principală a radiatorului şi este alcă- 
tuită dintr-un număr mare de țevi nervurate prin care trece lichidul de răcire. 
Bazinul superior asigură distribuția uniformă a apei încălzite, între ţevile 
părții centrale; bazinul inferior colectează apa rece şi o evacuează prin con- 
ducta 4 spre pompă. La bazinul inferior este prevăzut robinetul 5 de evacuare 
a lichidului din circuit. La bazinul superior se prevede orificiul de încărcare 6, 
închis cu un capac în care se montează supapa de siguranță și conducta de 
legătură cu circuitul. Uneori se prevede o sită de filtrare a apei. Radiatorul 
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Fig. 21.7. Ţevi pentru radiatoarele motoarelor de autovehicule. 
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se fixează într-un cadru care se prinde cu şuruburi şi se sprijină pe rama 
autovehiculului prin garnituri elastice, pentru a amortiza vibraţiile. 

După modul de circulație a apei se disting trei tipuri de radiatoare: cu 
ţevi de aer sau aerotubulare, cu ţevi de apă sau acvatubulare, cu benzi ori 
lamele sau acvalamelare. Radiatoarele aerotubulare sînt alcătuite din ţevi 
scurte, orizontale, cu capetele vălțuite în forme diferite și apoi lipite 
(fig. 21.7, aşi b). Aerul circulă prin interiorul ţevilor (de aici denumirea de aero- 
tubulare), iar apa, sub formă de peliculă, prin exteriorul lor. Radiatorul are 
o rezistență aerodinamică redusă. În schimb construcția are o rezistență 
mecanică insuficientă și coeficientul de compactitate redus (v. pag. 794) de 
aceea nu se utilizează în prezent la motoarele de autovehicul. Radiatoarele 
acvatubulare (apa circulă prin țevi) sînt de două feluri: demontabile și lipite. 
Din prima grupă fac parte radiatoarele cu țevi drepte, circulare în secțiune, 
prevăzute cu nervuri simple sau în spirală (c, d şi e). Ţevile se prind la capete 
și se etanșează cu garnituri. Construcţia. este simplă și permite înlocuirea 
ușoară a ţevilor avariate, dar nu are compactitate suficientă, coeficientul de 
compactitate variind între 430 și 550 m2?/m5. Radiatoarele acvalamelare 
sînt de tipul nedemontabil și sînt confecționate din lame sau benzi de metal ( f), 
pliate convenabil, astfel încît între ele rămîne un spațiu de 2...3 mm prin 
care se deplasează pelicula de apă. Au o tehnologie de fabricaţie dificilă și 
compactitate redusă. Pentru motoarele de autovehicul se utilizează radiatoare 
cu țevi de apă și plăci (g). Ţevile pot fi plate, ovale sau rotunde și sînt așezate 
în culoar (unele în spatele celorlalte) sau în zigzag. În locul nervurilor indivi- 
duale se folosesc plăci comune, care asigură radiatorului o mare rigiditate. 
Asemenea radiatoare sînt foarte eficiente și ajung cu coeficientul de compacti- 
tate pînă la 1 000 m?/m?. Foarte eficiente s-au dovedit și radiatoarele cu ţevi 
plate şi benzi pliate (Ph), care ajung la o suprafață volumică comparabilă 
cu precedenta, se confecționează mai ușor, în schimb nu au rigiditate sufi- 
cientă. În ultimul timp se utilizează radiatoare cu ţevi voalate, formate din 
tuburi ovale turtite, imprimate în bandă (i). 


Radiatoarele cu țevi plate și plăci dau rezultate bune pentru dimensiuni ale secțiunii țevii 
de 18...20 x 2,5...3,5 mm; grosimea țevii, 0,12...0,25 mm; grosimea plăcii 0,08...0,15 mm; 
pasul dintre țevi pe lățimea, radiatorului, 7... 15 mm, pasul pe adincime, 2,5...7 mm; pasul 
dintre plăci, 1,8...4,5 mm. Se obține o compactitate ridicată și o eficiență sporită cu cît e mai 
redusă grosimea peliculei de apă. De aceea, pentru ţevile plate se alege o grosime minimă de 
2,5...3,5 mm, determinată de tehnologia de fabricație și de pericolul de înfundare, mai ales cu 
depuneri de piatră. 


Calculul radiatorului. Determinarea dimensiunilor principale ale radiatorului 
— suprafața de schimb de căldură, suprafața frontală, adîncimea — constituie 
o problemă dificilă deoarece depinde în mare măsură de parametrii experimen- 
tali. Pentru calcul se utilizează formula generală a schimbului de căldură, 
relația (1) din tabela 21.4. 

În figura 21.8 se arată variația temperaturii aerului și lichidului la intrarea 
și ieșirea-din radiator; se observă 'că este vorba de un curent încrucișat pentru 
care se calculează diferența medie logaritmică corectată. Pentru simplificare 
se admite că Af,, reprezintă diferența medie aritmetică, adică, diferența 
dintre temperatura medie a lichidului 4, și temperatura medie a aerului, rela- 
tiile (2), (2') și (2”), unde î,, tep tiw tea sînt temperaturile de intrare și ieșire a 
lichidului, respectiv a aerului, din radiator. 
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Tabela 21.4 


Relaţii pentru calculul radiatorului 


Mărimea caracteristică Relaţia de calcul 


Fluxul de căldură evacuat prin radiator | Ọrac = Kpag Maer Atm (£]/R]L x 0,239 kcal/h] (1) 


Diferența, medie de temperatură Aia mhal — fsa (2) 
tmi = (take)? e) 
tma = (tia + tea)|2 2) 
Coeficientul global de schimb de căldură 1 kJ 
Krag = S 3 
rad Ai Se 1 | mbK (5 
Ci A, A Ay Car 
Coeficientul de nervurare Oner = AaerlA, (4) 
Coeficientul Kyaa definit pe baza curbe- Atm 
lor, din figura (21.9) Kraa = Soo" 0 (5) 
Coeficientul de compactitate [= 
$ com = AaerlA 1" lrao 3 (6) 
Lm 
Aria frontală a radiatorului Orae 60 
Ap Z. [dm2) (7) 
Qoo A m 
Numărul ţevilor radiatorului Ore 3) 
AA EN ERE e i 
H 3600 Ap pa Wi ci A T 
it = Ally * Hraa (9) 
Debitul de lichid prin radiator , Ò, ă mê 
Pa al =ip 4 M (10) 
3600 p; cpi Ah s 
Volumul de lichid din circuitul de ră- | V; = 60- 102V,/ze [1] (11) 
cire 


Valori pentru calcul : 

ta = 85... 115°C; 4a= 40...45%C; ta= tat (6... 12)°C; tea= iat (10... 12PC; Pner= 
=7... 10; com = 900... 1300 m?/m?; Cu=(25...33). 103k JjmhK ; Caer=85. . 500 kJ/mhK ; 
cupru 1 380 kJ/mhK; datamă= 375 (idem); Aaiuminium= 730 (idem); Aoje1= 160 (idem) ; 3 = 
=0,1...0,25 mm, 


Coeficientul global de schimb de căldură K pag este dat de relația (3) unde A aer 
şi A, sînt suprafețele de schimb de căldură în contact cu aerul şi lichidul, C, 
Şi Caer sînt coeficienţii respectivi de convecţie, 3 și à sînt grosimea și coeficien- 
tul de conductibilitate al ţevii de lichid. Raportul Aaa/A, se numește coefi- 
cientul de nervurare, relația (4); Aaser crește Cu pe dar se amplifică și rezis- 
tenţele la curgere. Dacă se ia în considerare depunerea. de piatră, în relația. (3) 
intervine termenul suplimentar piara Apiara, a cărui valoare (de pildă 
0,0004/2) reprezintă 2...3% din 1/Casm, ceea ce arată că depunerea de 
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Fig. 21.9. Curbe experimentale pentru un 
radiator de referință. 


Adincimea radiotorulvi PAET 


Tig. 21.5. Variația temperaturii aeru- 
lui şi lichidului la intrarea și ieşirea 
din radiator. 


piatră nu este dăunătoare din cauza frînării fluxului termic; efectul principal 
este cel de înfundare a ţevilor, ceea ce amplifică rezistența hidraulică a radiato- 
rului. Întrucît C, >Caer se admite Rusa ~ Caer: 


Pe baza datelor experimentale, se alege K ag(Caer). În figura 21.9 se arată variația lui K,ag— 
denumit Ke — cu adîncimea radiatorului (lqg) și viteza aerului prin radiator (Wep), precum și 
gradul de încălzire a aerului care trece prin radiator (Ama) Pentru o diferență medie aritmetică 
Aim = Ato = 60°. Atunci Kyag este dat de relația (5). Se observă că eficiența radiatorului este 
cu atit mai redusă cu cît adîncimea lui este mai mare, deoarece convecția este mai puțin efici- 
entă către spatele radiatorului. O influență considerabilă asupra, lui Kaa © are contactul dintre 
nervuri şi țeava de apă. Se observă că dacă se ia ca bază, de comparaţie nervura bine lipită (a) 
(fig. 21.10, a), în cazul nervurilor lipite incomplet (b) sau nelipite (c) Kag scade pînă la 40%. 
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Fig. 21.10. Influențe asupra coeficientului global de transfer de căldură. 
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K,aq se micșorează cu circa 10% la îmbicsirea 


2 F nervurilor cu praf, ceea ce atrage atenția asupra 
aan X P necesității de desprăfuire a radiatorului în exploa- 
Jew h V A tare; Kyag crește odată cu mărirea vitezei lichidului 
& de răcire W,(b), iar gradul de răcire al lichidului 
Ra 3x09 5 care trece prin radiator At, scade cu W7. 
E Suprafețele de răcire A aer şi A, se determină 
za -5$ din relațiile (1) şi (4). S-a determinat statistic 
E, 1x10 suprafața, de răcire A aer pentru unitatea de putere 
& şi s-a găsit că: AaerlPe maz = %15- „0,20 m?/kW 


pentru turisme și 0,20...0,36 m?/kW pentru 
o $ 10 5 20 Waer [MfS ? 
enl A] autocamioane, 


Fig. 21.11. Curbe experimentale Qso 


entru un radiator de referință. Er $ : 
paia i Un criteriu important de apreciere 


a perfecțiunii radiatorului îl constituie 
aria suprafeței frontale A, și coeficientul de compactitate om relația (6). 
Aria frontală se poate determina pe baza încercărilor lui Bussien 
[2], care stabileşte dependenţa. dintre fluxul de căldură (Qe) schimbat în 
radiator pe unitate de suprafață frontală a radiatorului Qg (fig. 21.11), 
pentru At„=60°C și viteza curentului de aer prin radiator, precum și adîncimea 
radiatorului. Ca urmare, se determină A, din relația: (7) alegînd iniţial o 
viteză a aerului şi adîncimea radiatorului. Se verifică apoi coeficientul 
de compactitate, pentru motoarele de automobil. 


Viteza lichidului prin radiator este de 0,6. ..0,8 m/s, deoarece K, crește 
cu W, pînă. la această valoare. De aceea nu este convenabil să se aleagă 
pentru W, valori sub 0,4 m/s și peste 0,8 m/s. 


Numărul ţevilor vadiatorului i se determină din relația, calorime- 
trică (8). 

Aria secțiunii transversale A, se alege pe baza datelor constructive; căl- 
dura specifică cpu = 4,185 kJ/kg°C pentru apă şi 2,9 kJ/kg°C pentru etilen- 
glicol. Numărul de țevi se verifică din relația suprafeței de schimb de căl- 
dură (9), unde e, este perimetrul secțiunii transversale a ţevii, iar Haz — 
înălțimea radiatorului. Dacă relația (9) nu se verifică, se alege alt coefi- 
cient de nervurare. 


Debitul de lichid prin radiator se determină din relaţia (10). 


Cantitatea de lichid din circuitul de văcire se obţine cu condiția ca numă- 
rul de treceri ale lichidului prin circuit trebuie să fie z, = 10...20 treceri/ 
Imin; 

Pentru turisme V, = 0,11...0,22 1/kW, iar pentru autocamioane 0,18... 
...0,36 1/kW. Capacitatea. sistemului de răcire a motorului SR—211 este 
de 20,9 1, iar a turismului Dacia 1300 este de 5 1. 


Materiale pentru radiatoare. Ţevile radiatorului se confecționează din 
cupru, alamă, aluminiu sau oțel. Cel mai adesea se utilizează alama. Bazi- 
nele se execută din același material ca ţevile prin turnare sau din tablă matri- 
tată, s-a trecut la utilizarea radiatoarelor din aluminiu, care ating indici 
superiori privind costul, compactitatea, și masa (tab. 21.5). 
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Tabela 21.5 


Comparaţie între radiatoarele fabrieate din aliaje de aluminiu și aliaje de cupru 


U.R.S.S. * i 
Indicele de comparație Ten 
Radiator vechi | Radiator nou | Radiator vechi | Radiator nou 

Material Alamă Aluminiu Ţevi de Aluminiu 

cupru 

nervuri 

din 

lumini 
Suprafața de răcire, în m? 5,48 2,94 es. 3,57 
Masa, în kg 8,1 4,63 112: 31 
Aria suprafețelor frontale, în m? 0,13 0,11 0,19 0,13 
Coeficientul de compactitate, 

în m?/m? 840 450 575 

Prețul de cost al materialului, în % 100 27 100 ua 


* Radiator pentru automobilul „,Moskvici 407”, 
** Radiator fabricat de firma ,,Siimitomo”. 


21.2.3. SUPAPA DE SIGURANŢĂ 


În sistemul de răcire există pericolul apariției unei suprapresiuni 
datorită vaporizării intense a lichidului, care pune în pericol radiatorul 
și mai ales etanșeitatea îmbinărilor. Pe de altă parte, după oprirea 
motorului, prin condensarea vaporilor și contracția lichidului este po- 
sibil ca presiunea din interiorul circuitului de apă să scadă sub pre- 
siunea atmosferică, ceea ce poate provoca de asemenea, avarierea radia- 
torului. Subpresiunea ca și suprapresiunea. fiind periculoase, în circuitul li- 
chidului de răcire se prevede o supapă de siguranță, numită supapă de 
vapori și aer. 


La motorul turismului Dacia, 1300 supapa de siguranță (fig. 21.12) se montează în capacul 
vasului de compensare (expansiune). În corpul 1 se introduce supapa de subpresiune 2 acționată 
de arcul mic 3 și supapa de suprapresiune 4 acționată de arcul mare 5. Prin canalul 6 supapa este 
în legătură, cu vasul de compensare; prin canalul 7 cu mediul ambiant. Cînd presiunea în circuitul 
de lichid scade sub presiunea atmosferică 
(0,05 daN/em?), supapa 2 comprimă 
arcul 3 și în vasul de compensare pă- 
trunde aer (a). Cînd în vasul de com- 
pensare presiunea, depășește 0,65 daN/ 
lem?, sub acțiunea, diferenței de presiune, 
supapele 2 și 3 comprimă arcul 5 și va- 
porii de apă ies prin canalul 7. în mediul 
ambiant (b).  Supapele de suprapre- 
siune se reglează la 0,5...0,8 daN/cm2; 
cele de subpresiune la 0,01...0,1 daN/ 
|cm2. 


Fig. 21.12. Supapa de siguranță a sistemului 
de răcire a motorului turismului Dacia 1300. : 
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21.2.4. POMPA DE LICHID 


Construcţia pompei. Pentru deplasarea forțată a lichidului se utilizează 
pompe centrifuge. Pompa este alcătuită dintr-o carcasă 7 (fig. 21.13, a), 
în unele cazuri în formă de melc, un rotor 2 cu palete drepte sau curbe 3, 
fixat pe un ax în interiorul carcasei, un racord de evacuare 4 şi un racord 
de aspirație 5. Un dispozitiv de etanșare interioară împiedică scăparea lichi- 
dului (b). Inelul de etanșare 7 este aplicat de arcul 2 prin discul 3 pe bucșa. 


autolubrifiantă 4, care se sprijină pe carcasa pompei 5. Pompa centrifug 
are o construcție simplă, prezintă o mare siguranță în funcționare și are 
o durată ridicată de serviciu. Pompa centrifugă prezintă un avantaj supli- 
mentar: după întreruperea funcționării nu obturează circuitul de lichid; 
ca urmare are loc o circulaţie naturală a lichidului, prin termosifon, care 
uniformizează temperaturile în cămașa de apă. Organele pompei de apă se 
confecţionează din fontă, aliaje de aluminiu și bronz. Acţionarea pompei este 
comună cu a ventilatorului. 


Calcului pompei centrifuge. Lucrul mecanic elementar efectuat de forța centrifugă a lichi- 
dului F, = mopy, pe direcția radială v, este precizat de relaţia (1) din tabela 21.6, unde op 
este viteza unghiulară a rotorului pompei, iar m, — masa, lichidului. Dacă lichidul se deplasează 
pe distanța r3—r, unde 7, este raza, orificiului de intrare sau raza interioară a rotorului, iar ra 
— raza exterioară a rotorului (fig. 21.14), rezultă relația (2). 

Se notează cu uy şi up vitezele periferice tangenţiale ale lichidului, adică u, = 710p Și u = 
= Op astfel că Lp = m „(42 — uĝ)/2. Pentru 1 kg de lichid m, = 1, rezultă relația (3). Se no- 
tează cu W4 și Wa vitezele relative ale lichidului la intrarea și respectiv ieșirea din canalul pale- 
telor; altfel spus W, și W, reprezintă vitezele cu care se deplasează lichidul printre paletele roto- 
rului, cînd acesta este fix. Aplicind ecuația lui Bernoulli, fără considerarea pierderilor, se obține: 


$, Şi Po fiind presiunile lichidului la intrarea, și ieșirea din rotor. Întrucit sub acțiunea paletelor 
energia totală a, lichidului crește cu cantitatea, Lp, rezultă: 


Fig. 21.13. Schema pompei de apă cu palete și soluţia de etan- 
șare. 
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Tabela 21.6 
Relaţii pentru calculul pompei de apă 

Mărimea caracteristică Relaţia de calcul 
Lucrul mecanic elementar aLž =m GA râr (1) 

Lucrul mecanic efectuat de pompă Ya mi - 
E -f my 02 7 dr = = o (2 A) (2) 

n 
Lucrul mecânic specific Lp = (uz — 142 [daN-m/kg] (3) 
Căderea teoretică de presiune um Wa—Wi ca —ci 
Abo = p| Sa | 
Apop = p(ua Ca Cosa — 1h C, COS) (4) 
Apop = Pila Ca COSA (4) 
Debitul teoretic Vip =ze; Gi = 18) [m2/s] (5) 
Debitul real Vp = np Yop (6) 
Viteza periferică te up= V (1+ tg aa ctg Ba) Aboln, o (7) 
Căderea reală de presiune APp = hn Apop (8) 
Raza 7, 
2 f ta 30 ua 
Pan (9) 
Op Tap 

Lățimea paletelor bı = Vopl (7D; — èzlsin B) W, (10) 
ba œ Vop [(TDa — 8z]sin Ba) Wa (40%) 

Vitezele relative ale lichidului a sin %, Sin 0 
W =a ; W = i (11) 

sin 6, sin Ba 


Puterea pompei 


Pp [EW] = 105 ep Im0/sl-Apa Nimt], (2) 


"Valori pentru calcul: 

e; = 1...2,5 m/s; Np = 0,8...0,9; 
7, = 17...38 mm; 7, = 31...55 mm; 
b, = 12...35 mm; b, = 10...25 mm. 


nh = 0,6...0,7; aa = 8... 12°; By = 35.. .50°, 
Br = 40...55; 0 = 3...5 mm; z = LAA 
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Notind cu pi Pa Cg Și Ce pre- 
siunile și vitezele la intrarea și res- 


pectiv ieșirea, din racordurile pom- 
pei, rezultă: Fig. 21.15. Pompă de lichid cu pa- 
z lete radiale (a); caracteristicile pom- 
Ba 2 Pi a Ka (2). | pei de lichid (b). 
e e 
2 
C 
Pa Pa E 
[d e 


Se substituie p, și Pa din (a șib) 
în relația anterioară și se no- 
tează (pe — Pi) = Apop căderea 
Fig. 21.14. Schemă pentru dimensionarea pompei de apă. teoretică de presiune din pompă; | 


rezultă, relația (4), din tabela 21.6. 
Se determină W, și W, din triunghiul vitezelor (fig. 21.14): 


sin! 


600 gc i1009 1200 1900 1600 1000 2000 m Pais] 
wi = u? + G — 2 u46] COS da 


21.2.5. CIRCUITUL DE AER 


Rezistențele circuitului de aer sînt determinate îndeosebi de pierderile 
locale de presiune. Rezistența întregului circuit se exprimă prin relația 
Abe = (braa + Coor) PaorWžar|2, unde Caa Și Cru sînt coeficienţii de rezistentă 
pentru radiator și restul traseului. Pierderile de presiune în radiator sînt 
cuprinse între 20 și 150 mm H,O și cresc odată cu viteza aerului și cu 


W3 = u2 + 02 — 2 Ugca COS da 


și se substituie în relația (4). Cu ipoteza ca = ce, C} = c; se obţine ecuaţia fundamentală a pompei 
centrifuge, relația (4). De obicei o, = 90°, astfel că rezultă relația, (477). Raza interioară a roto- 
rului 7, se determină din ecuația, de debit (5), unde Vas [m?/s] este debitul teoretic al pompei, 


iar 7p este raza butucului. Debitul real al pompei este definit de relația (6) unde mp este coeficien- anfemcăj 
tul de scăpări, determinat de scăparea lichidului prin interstiții, iar V = V, calculat anterior, 200) ECR e 
Raza exterioară a rotorului se determină astfel: din triunghiul vitezelor rezultă: Ca COS wg = E Ey, 
= Ug —0,g CtE Ba; t8 dg = CaCa COS da, deci Ca COS aa = pa (1+ tg ca ctg Bo). ; sai A 
Se substituie cy cos ap în relația (4) și se obține relația (7), unde Ap, este căderea reală de z e a] Y 
presiune, în N/m?, iar ņp—randamentul hidraulic, care ține seama de pierderile de presiune 4 
neglijate anterior. Se alege inițial my, %z și Ba rezultă ug și apoi rẹ din relația (9), unde n, este 00 E) „-Jesire 
turația pompei. Se determină tg B, = c/u; deoarece u7, = tg ra= Op, Tezultă ui =ugr,|ra Și m 5 


tg B, = Calti. Din relația (7) se observă că mărind pe B, crește căderea de presiune creată de 
pompă. De aceea în unele cazuri se alege B, = 90° (palete radiale — fig. 21.15, a). Această pompă 
are însă un randament scăzut. z 

Profilul paletei se trasează astíel: se alege un punct oarecare B pe cercul exterior (fig. 21.14); 
de o parte a razei OB cu vîrful în O se construiește unghiul B, + Ba și se prelungește o latură a lui 
pînă întîlnește cercul de rază 7, în K; se unește B cu K și se prelungește pînă la a doua inter- 
secție cu cercul de rază 7, în A. Fie punctul M, situat la jumătatea segmentului AB: din M se 
ridică o perpendiculară, care întilnește în D dreapta BD, construită pentru unghiul Bg cu vîrful 
în B; din punctul D ca centru se duce un arc prin punctele A și B, care reprezintă paleta. 
Lățimea paletelor b, și ba se determină din ecuația debitului (10) şi (107) unde 3 este grosimea 
paletei, iar z—numărul de palete. Vitezele W, şi W, se determină din triunghiul vitezelor, re- 
lația (11). Puterea pompei este dată de relaţia, (12). De obicei P = (0,005.. 0,01) Po unde P, 
este puterea, efectivă maximă a motorului. În figura 21.15, b se arată caracteristica unei pompe 
de apă, pentru o pompă cu palete radiale (1) și cu palete curbe (2); se observă că debitul pompei 
crește cu puterea, întîi a turației, căderea, de presiune cu pătratul turației, iar puterea cu cubul 


o 
5 o. z 520 Waer fria] 


Pe automobil 


turației. 


NAZA: E 
c 


Fig. 21.16 Rezistenţele circuitului de aer. 
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adîncimea radiatorului (fig. 21.16, a). Pierderile de presiune, defalcate pe 
porțiunile caracteristice ale circuitului de aer, sînt arătate în figura 21.16, b. 
Se observă că pierderile principale au loc în radiator (40...60%). Aprecie- 
rea cantitativă a coeficientului (,., este dificilă și de aceea rezistenţa totală 
a circuitului se determină prin încercare. 


Viteza aerului prin radiatorul autovehiculelor este cuprinsă între 6 şi 20 m/s. Din cauza 
deplasării autovehiculului cu viteze ridicate, viteza, aerului crește substanțial. În calcule trebuie 
să se ia în considerare deplasarea autovehiculului în condiții severe de înaintare cu viteza de 
10...25 km/h, la plină sarcină. În acest caz, corecția devine practic neînsemnată. Experiențele 
pun în evidență (c) un cîmp de viteze în curentul frontal de aer, care trece prin radiator, la de- 
plasarea autovehiculului, determinat de rezistențele aerodinamice din fața și din spatele radia- 
torului (de exemplu masca autovehiculului), precum și de particularităile funcționale ale venti- 
latorului axial, cîmp care micșorează eficiența radiatorului. 


Debitul de aer prin radiator se determină din ecuaţia calorimetrică: 
Far azi Oracl 3 600 Atnasêpapa [m/s], (21.3) 


unde O, este în k]/h, pa în kg/m?, Cpar = 1 kJ/kg K. Debitul de aer se 
verifică pe baza ecuației de debit 


Va = An Wa (21.4) 


unde A,, este aria suprafeței frontale libere a radiatorului, mai mică decît 
aria suprafeței frontale A, din cauza nervurilor și ţevilor de apă. Ap = 9;Á p 
unde ọ, = 0,6. . .0,85 se numește coeficientul suprafeței libere a radiatorului. 

Ventilatorul. Se numeşte ventilator o maşină pneumatică, utilizată la 
deplasarea aerului dintr-un spațiu în altul în care se găsește aceeași presiune. 
Ventilatoarele sînt de două feluri: axiale și centrifugale. La motoarele pen- 
tru autovehicule se utilizează ambele tipuri de ventilatoare, construite cu 
o singură treaptă. Ventilatorul axial are o construcție simplă, un randament 
ridicat și se utilizează mai ales în cazul răcirii cu lichid, cînd nu este nece- 
sară o cădere relativ mare de presiune. Ventilatorul centrifug se utilizează 
mai ales în cazul răcirii cu aer deși are un randament mai scăzut; produce 
însă o cădere de presiune relativ mai mare. 


Ventilatorul axial este alcătuit dintr-o elice fără carcasă (fig. 21.17, a) sau cu carcasă (b). 
Carcasa, se utilizează pentru căderi de presiuni Ap, > 80 daN/m?. Cind se utilizează un ven- 
tilator cu carcasă se prevede o garnitură de pîslä între carcasă și radiator, iar jocul dintre 
elice și carcasă trebuie să, fie cît mai mic (tab. 21.7), deoarece pierderile de presiuni sînt 
proporționale cu el. Paletele ventilatorului axial pot fi nituite sau turnate. În primul caz 
(c) se execută din tablă de oțel, în al doilea caz din aluminiu :au mase plastice. Paletele 
turnate pot primi o formă aerodinamică adecvată. Paletele nituite se prind prin intermediul 
nervurilor 1 pe bucșa 2, care se fixează prin buloanele 3 la roata de curea 4. Aceasta se 
sprijină prin intermediul rulmenților 5 pe axul 6. Șaiba de transmisie 4 este antrenată de 
cureaua trapezoidală 7. Uneori ventilatorul 1 are un ax comun cu rotorul pompei de apă 2 
(4). Mișcarea se transmite de la arborele cotit prin curea trapezoidală, antrenîndu-se tot- 
odată și alte agregate. Antrenarea prin curea, este simplă și silențioasă, de aceea se utili- 
zează curent deși are un randament și o durabilitate redusă. În timpul exploatării tensiunea 
în curea se modifică. Ea se reglează printr-un dispozitiv special cu șurub sau prin deplasarea 
generatorului. 
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Fig. 21.17. Tipuri de ventilatoare cu palete. 


Tabela 21.7 


Date constructive pentru caleulul ventilatoruilui 


Parametrul 


Date constructive 


Diametrul ventilatorului, în m 

Lungimea paletei, în mm 

Lățimea paletei, în mm 

Grosimea paletei, în mm 

Viteza periferică a elicei, în m/s 

Unghiul de înclinare, dintre planul radiatorului și 
planul paletei, în grade: 

— pentru palete drepte 

— pentru palete convexe | 

Distanţa de la muchia elicei la radiator, în mm 
Jocul relativ al elicei cu carcasa, 

Viteza curelei, în m/s 

Raportul de transmisie de la arborele cotit 

Număr de palete 

Căderea, totală de presiune în circuitul de aer, Ap, 
în N/m? 

Puterea ventilatorului, în kW 


0,3...0,7 
120. ..280 
30...70 
1,25... 1,8 
80... 110 
40...45 
35...40 
8:..40 
0,015...0,060 
10...30 
0,95...1,5 
2.6 
Aby =&a pa VA? 
Pg = 10"3Var Apolmo 


51—c. 582 
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O problemă principală a ventilatorului o constituie silențiozitatea lui. 
Experienţa arată că viteza, periferică a elicei influenţează. sensibil intensita- 
tea și frecvența sunetelor, de -aceea ea se limitează din condiția de zgomot 
la 110 m/s, recomandîndu-se pentru tiuirismele de clasă, limita de 80...90 m/s. 
Se semnalează dependența frecvenței sunetelor de frecvența proprie a 
paletelor. Astfel, ventilatoarele turnate, avînd paletele mai rigide,- produc 
un zgomot de frecvență mai înaltă, care:este supărător. Frecvența depinde, 
de asemenea, de numărul de palete; de exemplu, frecvența se dublează dacă 
se trece de la 2 la 4 palete. Pentru reducerea zgomotelor, paletele se așază 
în opoziție. i 


Calculul ventilatorului. Caracteristicile principale ale ventilatorului sînt debitul și pre- 
siunea. Dimensiunile principale ale ventilatorului sînt precizate în tabela 21.7. Debitul venti- 
latorului crește odată cu mărirea diametrului elicei (care este limitat din cauza spațiului 
disponibil), turației n, şi vitezei periferice, cu mărirea, lățimii paletei (dacă lățimea paletei 
este mai mare de 70 mm crește sensibil puterea ventilatorului), cu micșorarea distanței de 
la radiator la ventilator, cu mărirea unghiului de înclinare a paletei (care se limitează din cauza 
sporirii vitezei ventilatorului) cu numărul de palete (care se limitează din cauza zgomote- 
lor). Tipul ventilatorului se determină după coeficientul de rapiditate pp: 


nas = MV a Ap, (21.5) 


unde n, este turația ventilatorului, PA — debitul de aer în condiţiile de stare la ieșirea din 
radiator į 
. . $i 
Vir = Var (1 + Atmalto) [m?s]. (21.6) 
Po — Aby 


Pentru np = 15...100 se utilizează ventilatoare centrifuge, pentru n, = 80...300 se 
utilizează, ventilatoare axiale cu o treaptă. Pentru calculul puterii ventilatorului (tab. 21.7) 
se alege randamentul ventilatorului Nyen; = 0,6. ..0,8. 3 


21.2, RĂCIREA CU AER 


Circuitul aerului. Răcirea cu aer se realizează deplasînd un cutent de 
aer cu viteze ridicate (20...60 m/s) peste suprafața exterioară a cilindrilor, 
care se amplifică prin nervurare (v. fig. 15.7). Un ventilator refulează aerul 
într-o carcasă sau manta (fig. 21.18, a), de unde se distribuie către cilin- 
dri și chiulase. Sistemul de răcire cu aer al unui motor este alcătuit din 
următoarele părți (b): ventilatorul V, mantaua M care învelește etanș 
cilindrii și chiulasa pentru a dirija curentul de aer, deflectoarele D, care uni- 
formizează distribuția aerului între cilindri, și difuzorul de evacuare DE. 
Circuitul de aer se împarte în mai multe porțiuni: I — porțiunea de intrare 
a aerului; IT — porțiunea de trecere a aerului prin ventilator; III — porțiu- 
nea de distribuție a aerului între cilindri, subdivizată la rîndul ei în por- 
țiunile corespunzătoare fiecărui cilindru; IV — porţiunea de trecere a 
aerului printre nervuri, subdivizată în trei porțiuni, corespunzătoare intrării, 
trecerii şi ieșirii aerului dintre nervuri; V — porțiunea care colectează aerul 
și-l evacuează în exterior. Rezistenţele gazodinamice ale circuitului de aer 
Ap, reprezintă 75...150 mm H,O pentru D < 100 mm și 150...250 mm 


H,O, pentru D = 100... 
...200 mm (D este ale- 
zajul cilindrului) dintre 
care 10...12% pe por- 
tiunea de ghidare 60... 
. - -70% în porțiunea ner- 
vurată, iar restul în por- 
țiunea de evacuare.! 
Starea termică. La 
motoarele răcite cu aer, 
temperatura medie a su- 
prafeței interioare a ci- 
lindrului 4, este mai 
ridicată cu  30...5%C 
decît la motoarele răcite 
cu apă. Este esențial 
faptul'că la motorul răcit 
cu aer căderea de tempe- 
ratură între suprafața 
interioară a cilindrului 
și mediul ambiant este 
mult mai mare decît că- 
derea de temperatură 
dintre radiator și mediul 
ambiant (fig. 21.19,a şi 
d). Ca urmare, la o vari- 
aţie a temperaturii me- 
diului ambiant cu 40%, 
căderea de temperatură 
în primul caz este de 
25%, iar în al doilea caz 
15%. De aceea motoarele 
Tăcite cu aer sînt mai 
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At 160% 
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Peretele cilindrului 
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b- Răcire cu lichid 
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AN 


tapë = 80°C 
circuit de răcire 


Peretele cilindrului. 


Fig. 21.18. Sistemul de răcire cu aer. Vedere de ansamblu (a) ; 
schema, circuitului de aer (b). 
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Fig. 21.19. Căderea de temperatură în sistemul de răcire şi uzura cilindrului. 
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puţin sensibile la schimbarea bruscă a temperaturii mediului ambiant. Motoarele 
răcite cu aer ating aproximativ de. 3.,.4 ori mai repede decît motoarele 
răcite cu lichid, temperatura de regim, deoarece masa de metal care tre- 
buie încălzită este mai mică și lipsește lichidul din sistemul de răcire. Această. 
împrejurare măreşte sensibil durabilitatea cilindrilor motoarelor răcite cu 
aer, deoarece se micșorează atît uzarea de pornire, din cauza regimului 
termic redus, cît.și uzarea corosivă, întrucît temperatura cilindrului nu coboară. 
niciodată, sub punctul de rouă al agenților corosivi (= 140°C). Sînt sem- 
nificative în acest sens rezultatele obținute de Deutz (c) pe același mo- 
tor, răcit cu apă (b) și cu aer (4). 

La motoarele răcite cu aer, căldura, pierdută prin sistemul de răcire este 
mai mică decît cea evacuată prin sistemul de răcire cu lichid cu 15... 
„.+ 18%, întrucît temperatura cilindrilor este mai ridicată (f.=17...23%). 
De aceea motoarele răcite cu aer nu, pot fi forțate prin turație și raport 
de comprimare; ele pretind un debit de aer de 45...68 m3/kWh. Răcirea 
se intensifică sporind debitul de aer; soluţia este costisitoare, deoarece cresc 
dimensiunile ventilatorului şi consumul de putere pentru antrenarea lui. 


Se reduce nivelul temperaturilor folosind aluminiul în locul fontei. În medie, la utili- 
zarea, fontei, temperatura, la baza nervurilor cilindrului este de 130...170*C și 170...220*C 
la baza nervurilor chiulasei; la utilizarea aluminiului, temperatura medie în aceleaşi zone 
este 120%...150*, respectiv 160...200*C. La utilizarea cilindrului de aluminiu temperatura 
peretelui interior scade cu 20...25*C față de cea înregistrată la cilindrul de fontă; utiliza- 
rea unui cilindru de aluminiu cu o bucșă presată din oțel sau fontă reduce aceeași tempe- 
ratură cu numai 10°C. Temperatura, critică este la partea, superioară a cilindrului în drep- 


tul primului segment; ea nu trebuie să depășească 190...200*C la motoarele cu alezaje, 


sub 100 mm. În chiulasă, în zona dintre supape, temperatura, nu trebuie să depășească 230°C 
Starea termică a cilindrului răcit cu aer influențează consumul de combustibil și ulei, 
întrucît temperatura peretelui interior este mai ridicată. Consumul de ulei la 
motoarele răcite cu aer este mai mare din cauza intensificării fenomenului de vaporizare și 
ardere a uleiului și variază, între 2. ..4%, din consumul de combustibil. i 


Dirijarea curentului de aer. Intensificarea răcirii chiulasei se realizează 
prin distribuția rațională a curentului de aer rece, inițial în regiunile puter- 
nic încălzite. La motoarele policilindrice apare o problemă suplimentară; 
răcirea neuniformă a cilindrilor (fig. 21.20, æ şi b), din cauza deplasării 
nedirijate a aerului. De aceea, una dintre problemele principale ale răcirii 
cu aer o constituie dirijarea corectă a curentului de aer. 
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- Fig. 21.20. Temperatura cilindrilor motorului răcit cu: aer. 
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O cale eficientă de uniformizare a temperaturii cilindrului o constituie deflectarea curen- 
tului de aer, adică dirijarea lui în raport cu gradul de încălzire a suprafețelor cilindrilor. 
Sistemul de deflectoare al unui motor răcit cu aer constă dintr-un număr de carenaje și pra- 
guri de divizare a curentului de aer. Influența a trei tipuri de deflectoare asupra distribuției 
de viteză și temperatură în planul transversal al cilindrului se arată în figura 21.21. În ceea 
ce privește uniformizarea cîmpului de viteze, rezultatele cele mai bune se obțin cu deflec- 
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Fig. 21.21. Distribuţia, vitezelor aerului și temperaturilor cilindrului pentru diferite 
tipuri de deflectoare, 


805 


SA 


Fig. 21.22, Tipuri ide jventilatoare axiale (a, b, c) şi centrifugale (d). 


torul 2, care asigură şi cea mai bună eficiență a răcirii: coeficientul de convecție 7 000 kJ/ 
[m2hK. față de 4.600 (1) şi 4000 (3). În schimb, în ceea ce privește uniformizarea, cîmpu- 
lui de temperaturi, rezultatele cele mai bune le realizează deflectorul 3, pentru care gradul 
de neuniformitate a temperaturii este de 7%, față de 15,5% (1) şi 38,5% (2). De mare 
eficiență se dovedește a fi pragul (fig. 21.20), care orientează curentul de aer.pe suprafața 
cilindrului, în avalul curgerii. Tipul sistemului de deflectoare influențează mărimea debitului 
de aer și a puterii ventilatorului de aceea este necesar să se aleagă o formă rațională alui. 


Ventilatoare pentru răcirea cu aer. Ventilatoarele utilizate în sistemul 
de răcire cu aer sînt de două tipuri: axiale și centrifugale. Ventilatoarele axiale 
sînt alcătuite dintr-o carcasă 7 (fig. 21.22), o roată cu palete 2 şi un aparat 
de ghidare a curentului 3. Ventilatoarele axiale sînt de trei feluri: cu eli- 
cea așezată după aparatul de ghidare (a și b) și cu elicea așezată înain- 
tea aparatului de. ghidare (c). Varianta b este cea mai utilizată, deoarece 
curentul de aer fiind rotit în aparatul de ghidare în sens invers rotirii în 
elice, datorită dispozitivului paletelor, la ieșirea din carcasă are o direcție 
axială. Ventilatorul centrifugal este alcătuit (4) dintr-o carcasă în formă 
de spirală 7 și un rotor cu palete 2; el lucrează după același principiu ca 
suflanta, centrifugală (v. cap. 22). În tabela 21.8 se arată avantajele și deza- 


vantajele celor două tipuri de ventilatoare. EN 
È Tabela 21.8 


Avantajele şi dezavantajele ventilatoarelor destinate răcirii cu aer a motorului 


Tipul 


ventilatorului Avantaje Dezavantaje 
1) Debit mare de aer la dimensiuni| 1) Zgomot mare la turații ridicate 
reduse 
Axial 2) Randamentul ridicat 2) Turaţie sporită, pentru a mări căderea, 


de presiune 

3) Construcția, carcasei de ghidare| 3) Tehnologia de fabricație pretențioasă 
este simplă, deoarece se cere o precizie dimensio- 

nală ridicată şi o bună calitate a supra- 

feței paletelor 

4) Schimbarea direcției curentului de 
aer, prin înclinarea paletelor 


compresorul axial 
2) Zgomot mai redus „__]2) Randamentul mai redus . 
Centrifugal | 3) Construcția, simplificată prin ab-l 3) Carcasă, de ghidare complicată 
sența aparatului de ghidare x 
4) Consum de putere redus 
5) Variația mai redusă a randamentu- 
lui cu rezistenţele 


| ÎN O a 
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1) Grad de comprimare mai ridicat! 1) Gabarite mai mari la același debit cul i 


. 


Ventilatorul poate fi de tipul independent sau calat direct pe arborele cotit (fig. 21.28). 
În primul caz, ventilatorul este antrenat prin curea (a), prin lanț sau prin angrenaj cu roți 
dințate (b). Așezarea ventilatorului direct pe arborele cotit (c) simplifică construcția și 
asigură o mare siguranță în funcționare (dacă se rupe cureaua în timpul deplasării autovehi- 
culului, iar conducătorul nu este avertizat, are loc o supraîncălzire a motorului care duce 
la avarierea lui) și o durabilitate ridicată. În schimb, ventilatoarele independente pot avea 
dimensiuni mai mici, datorită turaţiei ridicate de antrenare. Transmisia este o sursă de spo- 
rire a defecțiunilor și a costului. Antrenarea prin curea este simplă și silențioasă, (pentru sigu- 
ranță se folosesc două, curele); cureaua are o durabilitate redusă; antrenarea prin roți dințate 
este sigură, dar este zgomotoasă și costisitoare. Antrenarea, prin lanț întrunește calități inter- 
mediare. Dacă în timpul înaintării autovehiculului, antrenarea iese din funcțiune apare perico- 
lul avarierii motorului prin supraîncălzire. i 


Caleulul sistemului de nervurare a cilindrului are ca scop să determine 
sau să verifice aria suprafeței de disipare a căldurii în mediul ambiant, să 
precizeze sarcina hidraulică și puterea 'ventilatorului. Sistemul de nervurare 
a cilindrului este definit de numărul z de nervuri și de pasul de nervurare s. 
Dacă S este cursa pistonului, atunci lungimea exterioară nervurată a cilin- 
drului este definită de relația (1) din tabela 21.9. O nervură. se caracteri- 


A 


2 
Dre ae 
Ş w á 


LQ 


3 F 
Fig. 21.23. Procedee de antrenare a ventilatorului la motoarele răcite cu aer. 
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Relaţii pentru ealeulul sistemului de nervurare a cilindrului 


Tabela 21.9 


Mărimea caracteristică 


Relaţia de calcul 


Lungimea, de nervurare 


Aria, necorectată, 


pipa 2— pă 
4% maon Po De _ pap De t 2M De a 
4 4 
Aria A, Ae = TD (Ls — 28) (3) 
Aria totală, (definită geometric) At =A * + 4e (4) 
Aria de trecere a aerului Ag = 2*2so(h + j]2)ezz:2(s — 8):h (5) 
Fluxul de căldură prin cilindru Òci = Gracl(1 + a) (kJ n] (6) 
Aria, totală, (definită fizic) Joa 
A Qeit T 
Cee (impe i tma) . 
Debitul acrului de răcire 5 [2) esi 
Van e bi A 3 8 
cec — az T Lb (8) 
Viteza aerului W= Va cul 40 (9) 
Coeficientul de convecţie echivalent 4 A 
Com Go | Et (10) 
ce c Ai A 
a 
Eficiența, nervurii tgh[V/2Bi (7/8) 
n a1) 
V2Bi (h/8) 
Criteriul Biot Bi = Ce làs (12) 
Coeficientul de convecție Wos i 
5 f C.=150 Be TOE $5 [kJ/mhK] (13) 
e 
Diametrul echivalent h(s — 8) 
pă las Es (14) 
h + s—8 
Căderea de presiune Ap = Ap, + Ap (a) E, (15) 
wW Pata 
Abi = bon EEE (b); Apa = EE lo) 


Puterea ventilatorului aferentă unui 


cilindru 


Poca = 10- Va oir Alit [KW] 


(16) 


Valori pentru calcul: 
b = 1,0...1,3; s= 


..1l0 mm; h = 15...35 mm; 6 = 2...4 mm; 


p = 0,5...0,7; a = 0,4...0,6; tmpe= 140...160°C; tma= 60. ..70°C; 
ti = to = 35. ..40°C; te = 80... 100°C; cpa= 1kJ/kg K; pa= bol R Ta: 
Wa = 20...60 m/s; E = 0,4...0,9; 1, = 210k]/mhK pentru fontă și 
As = 730 kJ/mhK pentru Al; Geg = 2...4; no= 0,6...0,8. 
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zează prin înălțimea % și 
grosimea 3. O nervură 
ideală 7 are un profil 
parabolic (fig. 21.24, 4) 
și asigură o cădere con- 
Stantă de temperatură 
pe toată înălțimea % (b); 
ea este de eficiență maxi- 
mă deoarece realizează 
căderea maximă de tem- 
peratură între perete și 
aer. O nervură ideală 
stilizată este de tip tri- 
unghiular 2, dar nu se 
poate realiza tehnologic 
nici în această formă și 
nu este nici practică 
deoarece vîrful subțire se 
rupe ușor. Nervura tra- 
pezoidală 3 reprezintă 
compromisul optim între 
tehnologie și teorie; ea j 
este costisitoare. O ner- Fig. 21.24. Caracteristici constructive ale sistemului de 
vură simplă dar cu efi- nervurare a cilindrului. 

ciență termică mai mică 

este nervura dreptunghiulară 4. Dacă 3 variază cu % în calcul se consideră va- 
loarea medie. Nervurile se racordează la bază și la vîrf. Elementele geometrice 
ale nervurii se arată în (c): D este alezajul; 5, — grosimea cilindrului; D, — 
diametrul exterior al cilindrului (D, = D + 23,); D, — diametrul cercului 
care se reazemă pe vîrful nervurii. Pentru a reduce lungimea motorului, dis- 
tanța h dintre vârfurile nervurii în planul cilindrilor este mult redusă față 
de planul transversal. Distanţa j dintre nervurile a doi cilindri trebuie redusă 
la maximum. Din cauza buloanelor de prindere a chiulasei și cilindrului pe 
blocul-carter, nervura este evazată (v. fig. 15.7). Uneori nervurile sînt tăiate 
(tăietura e) pentru a permite dilatarea. Aria nervuriii în contact cu aerul este 
dată de relația (2), dacă nervura ar fi circulară. Din cauza neregularități- 
lor se introduce un factor de formă ọ, astfel că aria reală A, = pA*. Aria 
exterioară a cilindrului A, în contact cu aerul, este dată de relația (3) iar 
aria totală de schimb de căldură, de relația (4). Aria transversală a canalu- 
lui dintre nervuri, dată de relaţia (5), este aria din planul cilindrilor, prin 
care trece aerul de răcire din amontele în avalul cilindrului. 

Aerul intră în canalul dintre nervuri din carcasa ventilatorului la tempe- 
ratura ź; și iese la temperatura î,(4), temperatura de ieșire variază în lun- 
gul cilindrului; în calcul se consideră că 7, este o temperatură medie. Pen- 
tru calculul convectiv de căldură se folosește temperatura medie a aerului 
tna = (i+ 4)]2. Temperatura nervurii variază cu înălțimea / și cu 
lungimea L, variază după circumferință; în calcule se consideră o tempe- 
ratură medie a peretelui exterior mpe Viteza medie a aerului prin canalul 
dintre nervuri W, se consideră egală cu viteza în secțiunea canalului din 
planul cilindrilor (secţiunea A). A 

Fluxul de căldură care trebuie disipat O, calculat cu relațiile ante- 


tioare, se împarte în două componente Ọ,as = Ọen + Ọm una reprezintă 
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Tabela 21.10 


jele şi dezavantajele sistemelor de răcire 


Avanta, 


fluxul evacuat prin cilindru (Qen) cealaltă, fluxul evacuat prin chiulasă 
(Qan). Se notează cu a raportul celor două componente a = 0,/OQu, astfel 
că pentru calcul rezultă relaţia. (6). Aria totală se verifică sau se determină 
din ecuația schimbului de căldură prin convecție (7), unde C, este coefi- 
cientul de convecţie echivalent al schimbului de căldură. Pe baza ecuației 
fluxului de căldură se determină debitul aerului de răcire Vacip relația (8), 
unde p, este densitatea aerului iar c,, — căldura specifică a aerului la pre- 
| siune constantă. Viteza, medie de curgere rezultă din relația (9), pe baza 
. ecuaţiei de debit. Coeficientul de convecţie echivalent, relația (10), se calcu- 
lează în ipoteza, că coeficientul de convecţie C, este același pentru nervură 
şi pentru cilindru. Întrucât nervura nu are o temperatură constantă se intro- 
duce factorul de eficiență a nervurii E, relația (11), unde Bi este criteriul 


Răcirea cu aer 
rului prin turație și raport de 


comprimare din cauza solici- 


suprafeţelor din cilindru, ceea 
ce micşorează m cu 5%, iar 
puterea, litrică cu 5— 10% 
tării termice mai înalte 

3) Pornire nesigură la tempera- 
mai ales de ventilator 
ulei pentru orice tip de motor 


dintre aripioare 
(9,5...13%)p, 


1) Temperatura, mai ridicată a 
turi joase 


3) Imposibilitatea forțării moto- 
4) Zgomot mai mare provocat 
5) Necesitatea unui radiator de 
7) Consum mai mare de putere 


Dezavantaje 
| 


6) Nesiguranța în funcționare în | 6) Îmbicsirea canalelor de aer 


ue aE as | ass 7 lui Biot (relația 12), à, fiind coeficientul de conductibilitate al materialu- 
$ A 3 FA > ze 
a: : să f â FEE am lui, fontă sau aluminiu. Dacă E = 1, rezultă Ce = Cosma dar E <1. 
o Bi Yos) AH Ea ga 
-5% E! a ò $, 5% £ E $ 2,8 A 3 S Una dintre problemele spinoase ale calculului este valoarea coeficientului de convecție Ce. 
= te-ai-l "H “a ra T A aa 5 sas Fi ERROR: 
E, 3 Sa RE B TE B ERA Į R BE E $ 5) S Cercetări originale au permis, pe baza relației Nu = CRe0:8 (Nu și Re — criteriile Nusselt 
3 G=] Bă 3E SREE kI =] 3 Se 5 E i g S și Reynolds), să se stabilească relația (13), în ipoteza curgerii turbulente, nestabilizate, unde 
f Ri g pga 3 B? e $ «o 3 EE: e de este diametrul echivalent, dat de relația (14) (4, so în m; W, în m/s; Pa în kg/m3). 
"ei om kr "că Q 3 "4 P x : A ss m Fi : 
Mai gag] asa, Sa a a Relaţiile (1)...(14) alcătuiesc un sistem de ecuații care se rezolvă în mai multe feluri: 
g sg iai ess| ARRA) gT 3 ea Pi > a X = s A 
3 Bă Po go 4 dă] 89 | se aleg inițial mărimile geometrice ale sistemului de nervurare și rezultă din (1)...(4) aria 
ogo 325 9] KAya) 25A) 8 2 z i z 5 5 
pă ESPR E Š 3.8 5 îsi S aT 9] Eo a A, care se verifică apoi cu aria A, din (7), calculată pe baza schimbului convectiv de căldură. 
aR Sy El y g% $ 30| PAg 38 5 Sistemul poate fi programat pe un calculator numeric. 
Sg 3 E, ARB] MESE ASAL) ZS & Căderea, de presiune Ap, între carcasă și mediu este determinată de rezistența, gazodina- 
= & Ey E E mică a nervurației Ap,, şi energia cinetică a curentului la ieșirea din canalele nervurilor Apo 


dată de relațiile (15). Cu relația (16) se calculează puterea ventilatorului necesară pentru aerul 


PE- sd EE REE] ER K de răcire a unui cilindru. 
g HA 38, SI aa ny s > Se S 
cE G Eg 42 ae E i Comparație între sistemele de răcire. În tabela 21.10 se arată avanta- 
Taa sË 5- S 3a 3 a, | jele şi dezavantajele fibcărui sistem de răcire. Analiza acestora permite 
„| #8 g5 Rg Toa, EE 3 | proiectantului să conchidă asupra oportunității unui sistem de răcire în 
4) He EE PER bse E: g l raport cu condițiile de exploatare a motorului. 
s| ške | Sie | Beg | vea E 14 
s TNS Fur 
& a e 3.9 82 D ha A RT [= 
f] g gui a9 SHS) 598 5 
3 SPA g a gg d2 Ei BOn Ga 
cA % Po Ruf og Aa d dai a-l 
ga PR 
S an Š Bs E sa 2E fal g3 E KEN | 21.4. REGLAREA SISTEMULUI DE RĂCIRE 
Aag Sol go 48 al “ot Dn | 
5 SSE 98, SBm 990 s'a 
însă DHS | ASH | BRAA] Ma | SE | 
A a € = PS i e Necesitatea sistemului de reglare. Sistemul de răcire se dimensionează 
3— aa = = | pentru debitul orar maxim de căldură. my care se dezvoltă la sarcină totală 
Re pei EEn 1 sea - Cai SA z R D . i 5 PIE PE 
< E $ pă pi FER ELE BERI S E | şi turația de putere maximă np (punctul R, fig. 21.25, a și b). Qras variază 
EEE EE k) E FE 323 42| SÈ | cu sarcina și turația. Pompa și ventilatorul au o legătură cinematică cu arbo- 
STga | dă SASE] Bis | SBa | SE pe. rele cotit, de aceea debitul lor depinde de turația arborelui cotit şi de carac- 
3) 23g |as | garaj] Aa | ghi | Pal ata | z 
3| 3588 | gs bo HA) si 33 58] Sg SSS 4 Q Se 
a Bo o agea) “HA ETRS] mă] SSA 3 
B| aSc RE Seal a eS e TER Ga S 3 
Spog | SA g3 Sl Se aSa 53] aB $ 
a Sti | să | Paga pia | Tagi Sl gis | n 
9. o E le f- RT m x $ 
“| pestă] jag | ERB pă egge Bal g SH i 05 Syprameaei ş7 
H „A age SBS 480 <s B A t : 
gsis SEE | BETE] Sig | Siral El SES 7 80 pac] 
SaaS BSE | ESRA RAR | 35a gal ASS 7 E 
= T s € T © = 


Fig. 21.25. Dependenţa fluxurilor de căldură, de sarcină şi turație (a şi b); influența 
temperaturii asupra consumului specific de combustibil, 
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teristicile lor interne. La reducerea turaţiei, debitul de căldură ( 0,) preluat 
de sistemul de răcire se micșorează, dar Q, variază după o alură diferită de 
Out și anume Ọsa scade mai încet. Astfel, la turații mici și sarcină totală 
(e= x) Ôr >Q, iar motorul se supraîncălzește. La reducerea sarcinii 


motorului Ọs scade evident, dar Q, rămîne neschimbat, deoarece debitele 
de apă și aer sînt independente de sarcină (n=ct); ca urmare apare tendința 
subrăcirii motorului. O subrăcire a motorului poate avea loc și la reducerea 
temperaturii mediului ambiant, deoarece capacitatea sistemului de răcire se 
dimensionează. pentru. temperatura maximă a mediului ambiant din timpul 
verii. Subrăcirea influențează. consumul specific de combustibil și durabilitatea 
motorului. La MAC, reducerea temperaturii apei de răcire sporește consumul spe- 
cific aproximativ cu 13,5 g/kWh (10 gf/CPh) pentru fiecare 10° (fig. 21.25, c) 
deoarece se amplifică frecarea în suprafețele portante (pelicula de ulei are 
viscozitate mai mare). În plus, se reduce temperatura suprafeței interioare 
“a cilindrului, ceea ce permite condensarea produselor acide din gazele de 
ardere. La MAS, reducerea temperaturii apei de răcire, prin efectul pe care-l 
exercită asupra temperaturii pereților, micşorează viteza de vaporizare a 
combustibilului, măreşte gradul de distribuție neuniformă a combustibilu- 
Tui între cilindri, ușurează condensarea vaporilor pe oglinda, cilindrului. În 
prezent. se acordă o mare atenţie menţinerii în exploatare a regimului termic 
optim. al motorului. Pentru a evita subrăcirea, în sistemul de răcire se pre- 
vede un dispozitiv de reglare. Principiul metodei de reglare constă în a limita 
disiparea în mediul ambiant a căldurii preluate de fluidul de răcire la sarcini 
reduse. Principial se poate acționa pe două căi: se micșorează debitul de 
lichid care trece prin radiator; se micșorează debitul de aer care trece prin 
radiator. SAE 
Reglarea debitului de lichid. Dispozitivul de reglare așezat în circuitul 
lichidului de răcire se numește termostat. Termostatul poate fi de două 
feluri: cu arc metalic și cu burduf. ` 


Termostatul cu burduf (fig. 21.26) este alcătuit dintr-un vas metalic gofrat şi etanș 1 
în interiorul căruia se află un lichid care fierbe ușor: eter, clorură de etil sau metil (termosta- 
tul motorului SAVIEM 797-05 este confecționat din tablă de alamă şi este umplut cu ceară). 
Un capăt al vasului este prins pe reazemul fix 2; de celălalt capăt se prinde tija cu supapa 3: 
Termostatul 1 se aşază în calea curentului de lichid, la ieșirea, lui din chiulasă și împiedică 
trecerea acestuia spre radiatorul 4 (fig. 21.27, a) cînd temperatura nu depăşeşte o valoare deter- 


a 


Fig. 21.26. Termostat ` Fig. 21.27. Circulația lichidului în sistemul de răcire 
cu burduf. cu termostatul închis (a) şi deschis (b). 
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minată, aproximativ 70°C. La temperatura maximă supapa termo- 3 
statului este complet deschisă, (b) şi lichidul circulă normal prin 
radiator. Cînd termostatul este închis, pompa 3 vehiculează, lichi- 
dul reglat de supapa suplimentară 2 prin spațiul de răcire ceea 
ce uniformizează temperatura suprafețelor. Ridicarea supapei 


termostatului de pe sediu se efectuează treptat (fig. 21.28) pe 6 
măsură ce crește temperatura. Pentru controlul termostatului se IL 
precizează temperaturile limită: de început de ridicare și de 5 P 


ridicare måximă (tab. 21.11). 


Ridicarea svpapei [mm] 


EEE 


Reglarea debitului de aer. Debitul de aer poate fi 
modificat pe mai multe căi. Calea cea mai răspîndită 
constă în obturarea circuitului de aer. În acest scop 2 
se prevăd un șir de aripioare așezate în fața sau în 3 FIE 
spatele radiatorului care se comandă manual sau “IE 

70707 76 78 00 82 04.26 


automat (comanda automată prin termostat este com- 
plicată şi nu s-a răspîndit). O soluție simplificată tfe] 
constă dintr-un ecran de. protecție care se așază în fața 
radiatorului (turismul Dacia 1300), cînd temperatura co- 
boară sub 0°C sau cînd există umiditate excesivă în at- 
mosferă, pentru ase evita givrajul carburatorului. Cînd temperatura coboară 
sub — 10°C se folosește o husă exterioară de protecție, așezată de asemenea 
în fața radiatorului. Obturarea radiatorului este interzisă la temperaturi de 
peste 0°C. În prezent, la unele motoare se reglează turația ventilatorului în 
funcție de temperatura lichidului de răcire. În acest scop se antrenează 
ventilatorul printr-un cuplaj hidraulic, electric sau electromagnetic; primul 
sistem de antrenare este mai avantajos și scoate din funcțiune ventilatorul 
la sarcini și turaţii mici. O altă metodă constă în variația automată a 
pasului paletelor ventilatorului, cu ajutorul unui termostat. La pornire 
unghiul de atac al paletei este nul, iar ventilatorul nu deplasează aer prin 
radiator; la aproximativ 70*C se modifică unghiul de atac. 


Fig. 21.28. Caracteris- 
tica termostatului. 


La motoarele răcite cu aer modificarea debitului aerului de răcire se realizează pe mai 
multe căi. O soluție interesantă constă în modificarea turației ventilatorului, în care scop se 
mtilizează un cuplaj mecanic, electric, electromagnetic, hidraulic sau pneumatic. Soluția este 


Tabela 21.11 
Temperatura de control a termostatului 


Motorul Temperatura inițială de ridicare | Temperatura de ridicare maximă 
a supapei [°C] a supapei (*C] 


Dacia 1300 80 — 
SR-211 69...73 90 
SAVIEM-797 78 91 
MAN-2 156 71 85 


costisitoare, se utilizează mai rar și uneori în combinație cu rotirea paletelor din aparatul 
«de ghidare al ventilatorului axial. Procedee mai simple constă în obturarea curentului de aer, 
«devierea unei părți din curentul de aer înainte de intrare între nervurile de răcire sau recir- 
“cularea unei părți din aerul cald prin ventilator (fig. 21.29). Primul procedeu este cel mai 
răspîndit; clapetele de aer se comandă automat prin termostat, 
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Aer cald 


Fig. 21.29. Reglarea temperaturii 
aerului în sistemul de răcire cu aer. 


| 
> 
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Fig. 21.30. Dispozitiv de control 
al sistemului de răcire. 1] 


Controlul sistemului de răcire. Supraîncălzirea motorului produce avarii. 
De aceea în sistemul de răcire se prevede un dispozitiv de control care aver- 
tizează la depășirea temperaturii maxime. Termocontactul (fig. 21.30) este 
alcătuit dintr-un corp filetat 7 care se fixează pe blocul de cilindri 7, 
în circuitul lichidului de răcire 8. În interiorul corpului 7 se află o lamă 
bimetalică 2 care se deplasează între contactele 3. Borna de contact 4 se 
află într-un circuit electric. Cînd temperatura lichidului depășește. valoarea 
admisibilă, lama 2 se deplasează spre dreapta, închide circuitul electric și 
lampa de control 5 se aprinde. În prezent trebuie considerat ca insuficientă 
protecția motorului numai la supraîncălzire. Subrăcirea, prin consecințele 
ei, consum excesiv de combustibil, uzare mai mare, noxe în concentraţie 
mai mare este dăunătoare în tot timpul exploatării. De aceea este reco- 
mandabil să se prevadă un termometru de control, care să permită verifi- 
carea continuă a stării termice a motorului, prin temperatura lichidului de 
răcire. i 

Răcirea diferențiată a motorului. Experiența arată că temperatura optimă a lichidului 
de răcire, care circulă prin cămașa cilindrului trebuie să fie aproximativ 90°C. Răcirea chiu- 
Jasei impune alte deziderate. Astfel, pentru a obține o înclinație mai mică la detonație și o 
umplere mai eficientă, temperatura chiulasei trebuie să fie mai mică decît a cilindrului. Încer- 
cările efectuate în ţara noastră [12] arată că temperatura optimă a apei din chiulasa 
motorului este de aproximativ 40...56*C (fig. 21.31, a). De aceea, se urmărește răcirea dife-. 
rențiată a motorului, Răcirea, diferențiată se poate realiza pe mai multe căi. Se utilizează 
două circuite de apă independente (b), iar radiatorul R este despărțit în două părți. Apa din 
“circuitul chiulasei (C) este deplasată forțat de o pompă și asigură o răcire mai intensă. Cămă- 
şile cilindrilor sînt răcite prin convecție naturală. În varianta următoare (c) se utilizează 
un singur radiator, iar cămașa de apă din chiulasă este în comunicație cu cea din blocul de 
cilindri, prin orificii strangulate. Și în acest caz răcirea chiulasei se efectuează, forțat, iar a 


blocului de cilindrii prin termosifon. În fine, în a treia variantă (d)"se produce o răcire com- 
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Fig. 21.31. Sisteme de răcire diferențială a motorului și eficiența lor. 


binată: chiulasa este răcită forțat prin lichid, iar cilindrii se răcesc cu aer. Experiențele efec- 
tuate cu o instalație specială, de răcire diferențiată a motorului SR—211 arată o eficiență 
sporită a procedeului (tab. 21.12). Creşterea economicității, este determinată de utilizarea 
unui avans mai mare, apropiat de cel optim, fără pericolul de detonație. 


Tabela 21.12 


Influenţa răcirii diferențiate a motorului SR-211 asupra puteriişi 
consumului specific de combustibil 


100 | 75 | 50 


Sarcina motorului, în %° 
Creşterea medie a puterii, în % 9,7 6,25 3,75 
Scăderea, medie a consumului specific de combustibil, în % 11,5 8,0 1,2 


* Temperatura apei din cămașa cilindrului 90°C; temperatura apei din cămaşa chiu- 
lasei 45*C. 


21.5. SISTEME DE RĂCIRE 


Sistemele de răcire a motoarelor cuprind, în afară de circuitul principal, mai multe cir- 


cuite suplimentare. Pentru încălzirea, caroseriei se prevede un circuit derivat cu un radiator | 


de climatizare în care intră lichidul de răcire la temperatură ridicată, prelevat la ieșirea, 
din chiulasă, în amontele termostatului; la ieșirea, din radiatorul climatizorului, lichidul este 
îndreptat spre pompă. La motorul turismului Dacia, 1300 se prevede un al doilea circuit deri- 
vat care încălzește carburatorul pentru a preveni givrajul (fig. 21.32, a). La motorul MAN 
D 2156, se aşază în serie, în circuitul lichidului de răcire, radiatorul de ulei (b). 
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Fig. 21.32. Schema sistemului de 
răcire a motorului turismului Da- 
cia 1300 (a) şi a motorului MAN 
D 2156 (b) : 

1 — radiator; 2 — vas de ; 
3 radiator de climatizare; 4— circuitul 
e încălzire a carburatorului; 5 — robinete 
Pentru eliminarea aerului din sistem; 6— 
buton de comandă a climatizării ; 7 2 con- 
ducte de cauciuc pentru circulația lichidului 
de răcire; 8 — radiator de ulei; 9 — pom- 
pa de an 10 — locașul termostatului ; 
— dop pentru golirea radiatorulni 
12—poziţii caracteristice ale termostatul? 
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22. | 


SISTEMUL DE SUPRAALIMENTAR 


Supraalimentarea motoarelor se realizează prin intermediul unei. suflante 
(compresor care refulează aerul comprimat la presiuni de 1,2...3,2 daN/cm?). 
Se utilizează. două clase de suflante: suflante de: dislocare şi suflante dina- 
mice. Suflantele din prima clasă se bazează pe principiul dislocării gazului 
“din spaţiul de lucru și se împart în suflante cu mișcare alternativă (cu 
piston) şi suflante cu mișcare rotativă (cu rotor profilat, cu palete etc.). 
Suflantele din ultima clasă se bazează pe principiul modificării cantității 
„de mișcare a gazelor și sînt la rîndul lor de trei feluri: centrifuge, axiale 
și radiale. 


22.1. SUFLANTE CU: ROTOR PROFILAT 


Suflantele cu rotor'profilat (Roots) sînt alcătuite dintr-o carcasă 1 (fig. 22.1, a) în interiorul 
„căreia se află, două rotoare [profilate 2 cu axele paralele, care se rotesc În sensuri diferite. Aerul 
pătrunde în carcasă, printr-un racord de aspirație, situat de o parte a carcasei și iese printr-un 
racord de refulare situat în partea opusă, deplasîndu-se perpendicular pe axa de rotație. Profilul 
rotoarelor separă în orice poziție spațiul de refulare de cel de aspirație. Rotorul deplasează 
periodic din amonte în aval volume limitate de aer (b). 

În diagrama p—YV (c) procesul de lucru se: reprezintă prin izobara ab (admisiunea, care 
„echivalează cu izolarea treptată în camera rotorului a unui volum de aer la presiunea atmosfe- 
xrică), izocora bc (comprimarea, care corespunde scăpării gazului în aval) și izobara cd (refularea). 
'în comparație cu diagrama mecanică a unei suflante cu piston (abc'4) diagrama mecanică a su- 
flantei cu rotor profilat prezintă o arie suplimentară bcc’, ceea ce reduce sensibil randamentul. 
“Între cei doi rotori ai suflantei se prevede un joc, de 0,1 mm, necesar pentru a prelua dilatările 
“termice și. deformările provocate de forțele centrifuge. 


Rotorul conducător care primește mișcarea de la arborele cotit transmite mișcarea, rotorului i 


«condus printr-un angrenaj. Jocurile compromit etanșarea, iar la diferențe mari de presiune 
dintre aval și amonte, (Pay—Pam) >0,5... 0,7 daN/cm?, scăpările se intensifică, randa- 
mentul se micșorează (d). 


22.2, SUFLANTA CENTRIFUGĂ 


Suflanta centrifugă este cea mai răspîndită pentru supraalimentarea 
motoarelor de autovehicule, deoarece are dimensiuni reduse, ca urmare a 
turaţiei ridicate la care lucrează (40 000. . . 100 000 rot/min) şi un randament 
ridicat în domeniul de utilizare. 

Organele elementare ale suflantei sînt rotorul 7 cu palete și difuzorul 2 
cu palete (fig. 22.2, a, b, c); se adaugă racordul 3 de intrare a aerului şi 
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Fig. 22.2. Suflantă centrifugă. 
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colectorul sau melcul de ieșire 4. Într-o suflantă centrifugă comprimarea se 
produce în două etape: în rotor, sub. acțiunea forțelor centrifuge şi în difu- 
zor, prin transformarea energiei cinetice a curentului în lucru mecanic de 
comprimare. Variația parametrilor de stare ai aerului (presiunea, tempera- 
tura, viteza) la trecerea prin suflantă (4) arată că în racordul de intrare 
viteza, aerului crește încet, iar presiunea se reduce ușor. Sub acțiunea. pale- 
telor aerul este antrenat în mișcarea. de rotaţie, viteza crește sensibil și odată 
cu ea, presiunea şi temperatura. La ieșirea din rotor, în difuzor, viteza se reduce 
considerabil iar presiunea și temperatura cresc, datorită comprimării. În 
colector, viteza aerului se reduce, iar temperatura crește prin transformarea 
energiei cinetice în energie internă. Presiunea aerului rămîne neschimbată 
sau crește ușor. 

Lucrul mecanic necesar pentru comprimarea în suflantă a unui kilogram 
de aer 7, rezultă din ecuația bilanţului energetic global al suflante 


l = u, — w + (2 — c8)/2 + l — bo + Qp [daN -m/kg] (22.1) 


unde Up și 4, reprezintă energia internă la intrarea, respectiv ieşirea din 
suflantă; co şi c, — vitezele de intrare şi ieşire (v. fig. 22.2, d); lọ şi l — 
lucrul mecanic de deplasare a aerului în difuzor (efectuat de mediul ambiant), 
respectiv de deplasare a aerului în colector (efectuat de rotor); Q,— căl- 
dura cedată de aer pereţilor. Prin definiție: 4,—uo= Cc, (T;— 10); lp—l = 
= R(T, — To); se admite c, co și rezultă Z= c„(T,— To) + Q= 
= cp(T, — To) (1 + Qplon( 7 — To)) = cp(Ts — To)0, unde 0 reprezintă un 
coeficient care ţine seama de efectul pierderilor de căldură (0 = 1,04... 
„.+1,1). Pentru aer se admite c, = 0,24 kcal/kgf*C = 1,0 kJ/kg K astfel că 


l= 100(7, — 798 [daN - m/kg]. (22.2) 


Se numește grad de comprimare a aerului în suflantă și' se. notează 
cu m, raportul 


T, = Pol Po» (22.3) 


iar relația (22.2) se transcrie în functie de m, astfel: / = 100T,(T,/To — 1)0; 
din “ecuaţia adiabatei rezultă T,/To = (s/b) ED = n9? pentru k= 
= 1,4; se consideră 0 = 1, adică Q, = 0. Rezultă lucrul mecanic de compri- 
mare adiabată în suflantă ă 


las = 100Tg(n9:2% — 1) [daN - m/kg]. (22:4) 


Lucrul mecanic 4, reprezintă lucrul mecanic minim de comprimare într-un 
proces teoretic fără pierderi și reprezintă o fracțiune na, (randamentul adia- 
batic al suflantei) din lucrul mecanic l, Vas) = las: Diferența Z — l, = (1 — 
— has) reprezintă pierderile interne ale suflantei (pierderi prin pereţi, pier- 
deri prin frecare, pierderi prin şoc la intrarea aerului în rotor, pierderi prin 
umplerea neuniformă a canalelor, pierderi prin recircularea aerului — o frac- 
ţiune din aerul refulat de rotor se întoarce în amontele lui prin jocul dintre 
rotor și perete, deoarece presiunea în aval este mai mare decît presiunea 
din amonte). Randamentul adiabatic variază în limitele has = 0,55...0,65. 
Dacă se ţine seama și de pierderile mecanice prin randamentul mecanic 


820 


al suflantei hms ms = 0,9 97 i iv i ], este 
fl i 0,94...0,97), atunci lucrul efectiv al suflantei }, 

Z 2 Lin ie ei "a 5 a efectiv al suflantei este Nes = Nas ` ms 
s mg a. m. 


` şi se obține în final 


l, = laslnes [daN m/k] (22.5) 


unde hes = 0,52.. „0,63. 


Notînd cu 74, debitul masic de aer refulat de suflantă, rezultă că puterea 
de antrenare a suflantei este 


P, = 107, LAW], (22.6) 


unde ñ, este în kg/s și ls în daN -m/kg. 


Deoarece comprimarea aerului în suflanta tei e tone Moti 
ii i d tca presiunea aerului re: 
nii forțelor centrifuge este de aşteptat ca a te ua 
itez iferică i ja compresoarelor centritug ) 
de viteza periferică u a rotorului. În teoria i să 
strează Ri vin rotor poate transmite unui kg de aer un lucru mecanic max 


lmas = 0,142 [daN -m/kg), (22.7) 
i i te coeficient de pre- 
te în m/s. Raportul dintre las Și lmaz Se numeşte C t 
ci a Ta spate centrifuge 4 variază în limite restrânse, y= H E 
„0.65. Prin coeficientul de presiune se stabilește legatura între gra! 
comprimare a aerului în suflantă și viteza periferică a rotorului 


Y = las] maz = lasl0, 1. (22.8) 


ă i | i i u= (d|/2)o, unde o; 
X se notează cu d diametrul rotorului, atunci u ( 7 s 
E a unghiulară a suflantei (rotorului) adică ©, =74]30, ns fiind tura 
tia suflantei. Rezultă atunci 


PE Jr (22.9) 
d 9,1y 


Diametrul d este o dimensiune fundamentală a suflantei, care defineșt- 


i i i i tabilește (fig. 22.3) 
dimensiunile de gabarit ale suflantei. În funcție de A, z a a e a 


i butucului d, diametrul maxim al racor i 2 í 
E pata al difuzorului dia Şi diametrul exterior al „difuzorului fa yra 
periferică a rotorului fiind limitată de forțele centrifuge e ii i Le 
m/s) rezultă că pentru a construi suflante aaa E s e 

( it, trebuie mărită turaţia suflantei 7. Supra i € 
a e a Sa ern, și în au Eo a zo 
iu. lus, pentru un dia u ; 
PE EER din cauza inerțiel, suflanta răspunde 
cu întîrziere relativ mare la comandă. La motcarele Fleet, de a 
în prezent turația suflantei este n, = 60 000. . . 100 000 rot/min. p 


progrese în acest d 
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tivă se apreciază că supraalimentarea 
MAS-ului va deveni interesantă cînd se 
va atinge n, = 160 000 rot/min la un ro- 
d=(015--925)d tor cu d = 40...50 mm. 
d; =(045.-063)d Relația (22.9) evidențiază comporta- 
d (0240504 TEA suflantei la variația turaţiei, ceea ce 
iai e este esențial pentru motorul de autove- 
4q=(49+-15)d_hicul, Din relația (22.9) şi (22.4) rezultă 


dn? 135 
PR n = [1 270-100 J , 
Fig. 22.3. Dimensiuni caracteristice ale 0 To 

suflantei centrifuge, i (22. 1 0) 


relație care arată că presiunea p, scade repede la reducerea turației, depen- 
dență neavantajoasă pentru un motor de autovehicul care ar pretinde la 
turatia de moment maxim o presiune fp, chiar mai mare decît în regim 
nominal. Relația (22.10) arată că pentru n = ct, m, nu depinde de debitul 
suflantei. În realitate, din cauza pierderilor interioare (la creşterea debitu- 
lui se amplifică pierderile gazodinamice, fenomen analog cu cel din motoa- 
rele cu ardere internă), m, scade cu debitul de aer. Caracteristica de debit 
a unei suflante reprezintă dependența lui m, de debitul volumetric Y, şi 
turația n, (fig. 22.4). Cînd debitul scade (la n, = ct), v, creşte pînă la o valoare 
maximă; la o reducere suplimentară. a debitului, funcționarea devine insta- 
bilă, ceea ce se evidențiază prin mișcarea pulsatorie a aerului, vibrația 
carcasei etc. Locul geometric al punctelor, 
care limitează domeniul stabil de domeni- 
ul instabil de funcționare se numește linte de 
pompaj 1. Pe caracteristica „suflantei se re- 
prezintă și curbele de randament adiabatic, 
constant. Regimurile de funcționare se sta- 
bilesc de preferință pentru randamentul 
maxım. 


22.3. GRUPUL TURBOSUFLANTĂ 


Sînt posibile trei procedee de antrenare a 
suflantei: 1) antrenarea mecanică de la ar- 
borele cotit (supraalimentarea mecanică); 2) 
antrenare prin turbină cu gaze (turbosupra- 
alimentare); 3) antrenare mixtă. În primul 


prin intermediul unui angrenaj cu roți din- 
tate, cu un raport de multiplicare ridicat, 


vi = iA 
%0 10 09 o La. motoarele pentru autovehicule se 
bla] folosește astăzi. curent turbosupraalimen- 
Fig. 22.4. -Caracteristica suflantei tarea care se realizează cu un grup tur- 
centrifugale. bosuflantă, alcătuit din o suflantă centri- 
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caz suflanta se cuplează cu arborele cotit . 


Fig. 22.5. Schema supraalimentării prin turbosulflantă ; 1 — axul de rota- 
ție; 2 — ajutajele turbinei; 3 — rotorul turbinei; 4— conductă, de eva- 
5 — rotorul suflantei; 6 — racord de admisiune; 7 — difuzor; 


cuare; 
i 8 — melc de refulare; 9—conductă de refulare. 


fugă şi o turbină care prelucrează o parte, din energia gazelor de evacu- 
are. Schema de principiu al procedeului se arată în figura 22.5, a. 
Suflanta și turbina se fixează pe un ax comun (b). Între turbosuflantă şi 
motor nu există legătură mecanică; agregatul fiind autoreglabil. La varia- 
ţia turaţiei și sarcinii motorului se modifică debitul și temperatura. gazelor 
de ardere, deci regimul de funcționare a turbosuflantei. 


Turbinele pentru motoarele supraalimentate de autovehicule sînt de două feluri: axiale şi 
radiale. În ambele cazuri au o singură treaptă de destindere. La, turbina axială (fig. 22.6, a): 
curentul de gaze se deplasează prin rotor, paralel cu axa de rotaţie; la turbina radială (b) se 
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deplasează radial centripet (turbina radială se 
aseamănă, cu un: compresor centrifug cu miş- 
carea gazului în sens invers). Turbina are urmă- 
toarele organe elementare: aparatul director 
1 format din mai multe ajutaje așezate concen- 
tric în carcasa 2; rotorul 3 cu paletele 4, fixat: 
pe axul sau arborele 5. Principiul de funcțio- 
nare (c) se realizează astfel: gazele intră în apa- 
ratul director cu mărimile de stare ș,, T, c, și 
se destinde în ajutaj pînă la presiunea p,, tem- 
peratura T; și ca urmare se accelerează pînă la 
viteza c}. Gazele trec apoi între paletele turbinei 
care se rotesc cu viteza periferică 4, împreună. 
cu rotorul; între paletele turbinei presiunea pi 
şi temperatura T, rămîn invariabile (turbină 
activă) sau continuă să se micșoreze (turbină 
reactivă). Gazele ies din paletele turbinei cu 
viteze absolută ca. Între paletele turbinei gazele 
se deplasează cu viteza, relativă W şi viteza de 
transport 4, Dacă turbina este de tipul activ şi 
nu există frecare viteza W este invariabilă în 
modul, dar variază ca, direcție, ceea ce pro- 
duce forța centrifugă care acționează asupra 
paletei în sensul de rotație. Forța centrifugă 
produce momentul care acționează, arborele 
turbinei. Viteza W, se determină din triunghiul 
vitezelor. La intrare, dacă se consideră paleta. 


fixă se obține W =c,—ū. Din triunghiul vite- 
zelor rezultă unghiul f, față de planul rotoru- 
lui. Profilul de atac al paletei trebuie să res- 
pecte unghiul 6, pentru a preveni pierderile 
de șoc. Din triunghiul vitezelor la ieşirea gazelor 
dintre palete rezultă viteza de ieşire c = W- u și unghiul de ieșire al paletei Bẹ. Pentru a 
reduce la minimum pierderile la ieșirea gazelor dintre palete, unghiul a, al vitezei c, cu 
planul rotorului trebuie să fie egal cu 90° sau cît mai aproape de această valoare. Rezultă că lu- 
crul mecanic în turbină, este rezultatul a două transformări elementare: 1) destinderea, gazelor 
în difuzor, unde energia internă, se transformă în energie cinetică; 2) variaţia vitezei între pa- 
lete unde energia, cinetică se transformă în lucru mecanic. : 


Fig. 22.6. Turbina de gaze. 


Lucrul mecanic adiabat al turbinei pentru 1 kg de gaze se determină 
din bilanțul energetic al curentului de gaze, care se exprimă ca bilanțul 
energetic al suflantei. Se obține 


lat = Cpa( Te — Ta). (22.11) 


Dacă 'se dă în factor comun temperatura inițială, la intrarea în turbină, 
lat = Co Tull — Ta] T,); dacă se aplică legea adiabatei, T,/T, = (p,/b:) #7" = 
=n;?-0/k , unde r, este raportul de destindere a gazelor în turbină m; = p+/f23 
dacă se introduce randamentul intern al turbinei n(n, = 0,62. ..0,70) rezultă 


lucrul mecanic al arborelui turbinei Z, = lą, sau 
l, = 100nicpgTu(2 — 1/7," 81+) [daN -m/kg], (22.12) 
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î ă ifică i temperatură 
unde c,, este în kJ/kg K. Căldura specifică Cp; este funcție de 
şi compoziția. sl de evacuare, compoziţie care rezultă din calculul de 


ardere. Ea se calculează pentru temperatura medie T, = (T, + T)/2. 


Exponentul adiabatic se determină cu relația 7.3 sau 7.3* pentru T, și ^ 
Puterea dezvoltată de turbină va fi 


P, = 107l, [KW], (22.13) 


unde 7, este debitul masic în kg/s, le în daN -m/kg (P, și l nu includ ran- 
damentul mecanic, acesta fiind introdus în parametrii compresorului). i 

Autoreglarea grupului turbosuflantă se face pe baza condiţiilor de egali- 
tate a puterilor și turațiilor suflantei și turbinei 


P, = Pi; 1m; = m (22.14) 


Din prima condiție rezultă 
tn Ly = Ü ls (22.15) 


i L =l, cînd debitele de fluid sînt egale. În acest caz, deoarece 
T> F ta că gradul de destindere a gazelor în turbină este cu mult 
mai mic decît gradul de comprimare al aerului în suflantă. Uneori t, + Mu, 
cel puțin din condiția de acordare a caracteristicii grupului turbosuflantă 
Ja caracteristica motorului. Debitul de aer refulat de suflantă trebuie să fie 
egal cu consumul de aer al motorului. Totuşi, din considerente majore 
„debitul sn, se ia mai mare, în raportul c, (v. pag. 916). Ţinînd seama de rela- 
tiile (2.3) şi de (1.31) rezultă 


fin, = 0,278 -10% ce "AL minca Pe (8/5), (22.16) 


unde c, este în g/kWh, Pe în kW iar c, — coeficientul de baleiaj, majorează 
consumul de aer al motorului, Cp = lee 3 


Dacă se dorește un grad ridicat de supraalimentare, crește Incrul mecanic ls ceea, ce se 
poate realiza dacă l, crește în mod corespunzător (rel. 22.15). Cum ly depinde de x, şi T, re- 
zultă două posibilități: se măreşte căderea.de presiune în turbină, adică presiunea Pi în amontele 
turbinei. ceea ce se obține dacă supapa de evacuare se deschide mai devreme pe ciclu (gazele se 
„destind mai puțin în cilindru); se măreşte temperatura T, folosind. de exemplu, un coeficient 


de dozaj mai mic. în acest caz intervine o 
„condiție restrictivă severă, impusă de natura 
materialului de paletă. În prezent se admite 

t = 780...850 K iar în cazuri speciale 
chiar 973 K (700°C). Cînd T, depășește 
limita admisibilă, gazele de evacuare se di- 
luează cu aer proaspăt, ceea ce explică, în 
parte coeficientul de baleiaj c,- 


După modul de rezemare a ar- 
borelui, grupul turbosuflantă este de 
patru feluri (fig. 22.7). În primul 
caz (a) arborele este rezemat la 
extremităţi; soluția este avantajoasă . 
deoarece permite montarea simplă și Fig. 22.7. Procedee de rezemare a axului 
vizitarea lagărelor, protejarea lor turbosuflantei. 
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de temperatura ridicată a gazelor de evacuare simplifi i i 

oare la capătul rotorilor. Soluția mărește în schi ip at a 
n al doilea caz. (b) arborele este cu rotorii în consolă la extremităţi: 
soluția are ca avantaj esențial reducerea lungimii, de aceea este mai 
frecventă la motoarele pentru autovehicule, dar are dezavantajul că lagă- 
rele nu pot fi vizitate și trebuie protejate contra încălzirii. Cazul Pi 
treilea (c) reprezintă o soluție de compromis, care protejează lagărul tur- 
binei contra încălzirii şi asigură pierderi minime la intrarea aerului în com- 
presor. Ultima soluție (d), cu rotorii în consolă la o singură extremitate, 


asigură compactitate, rigiditate arborelui, dar conduce la încălzirea aerului - 


în suflantă. Ca lagăre de reazem se folosesc atît lagă 

: 1 ; ; ărele de al î 
și „lagărele de rostogolire. În figura (22.8) se stă aprțoaaile pei ada 
prin două suflante, una axială și alta radială, í 


2 
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Fig. 22.8. Turbosaflanta TK 30 cu turbină axială (a) ; turbosuflanta TKR- 13 
i i x cu turbină radial-axială (b); 
— corpulcompresorului; 2 — rotorul compresorului; 3 — difuzornl; 4 — axul turbosuflantei; 5 
6— aparatul director; 7 — corpul turbinei ; 8 — ecran exterior, E 
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— rotorul turbinei; 


22.4. MONTAREA SUFLANTELOR 


La stabilirea poziției suflantei se ține seama de considerente de gabarit. De pildă, la motoa- 
rele pentru autovehicule, pentru a nu reduce vizibilitatea conducătorului prin mărirea, înălțimii 
motorului, suflanta se montează lateral. Diferite soluții de montare a suflantei pentru MAC se 
arată în figura (22.9, a, b şi c). 

La MAS, utilizarea suflantei ridică probleme speciale în ceea, ce privește asamblarea, ei cu 
carburatorul deoarece suflanta poate fi așezată în avalul carburatorului-(4) sau în amontele lui 
(e). Aşezarea suflantei în amonte prezintă mai multe avantaje (aerul comprimat de sulfantă are 
o temperatură mai ridicată, ceea ce ușurează, vaporizarea combustibilului în carburator), dar solu- 
ţia nu este răspîndită deoarece carburatorul se află sub presiune, ceea, ce impune etanșarea per- 
fectă a acestuia pentru a preveni scăparea, amestecului în exterior, schimbarea necontrolată, a 
compoziției amestecului și pericolul de incendiu. Așezarea, suflantei în aval asigură o omogenizare 
mai mare a amestecului, datorită efectului de turbulență creat de rotor și o temperatură mai Te- 
dusă a paletelor rotorului, datorită vaporizării combustibilului. Carburatorul nu- lucrează sub 
presiune, ceea ce constituie principalul avantaj; în acest fel este mai simplu şi mai accesibil pen- 
tru întreţinere. Totuşi, la sarcini mici, din cauza obturării parțiale a admisiunii, pulverizarea, 
devine nesatisfăcătoare, vaporizarea combustibilului este frinată, iar fracțiunile grele se depun pe 
paletele suflantei și lé atacă corosiv. Din cauza rateurilor din colectorul de admisiune există 
pericolul avarierii suflantei (presiunea în avalul ei crește puternic) ; de aceea se impune utili- 
zarea unei supape de siguranță, în derivație cu ea. Supraalimentarea MAS-ului prezintă un 
avantaj în plus: permite renunțarea la echiparea motorului cu mai multe carburatoare, Numai la, 
motoarele de mare litraj, la care diametrul minim al difuzorului depăşeşte 50 mm, devine necesară 
soluția, cu două carburatoare. i 


Fig. 22.9. Procedec de amplasare a suflantei. 
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i 23.. 


CEEE E EY 


PORNIREA MOTOARELOR 


23.1. TURAȚIA DE PORNIRE 


Operația prin care un motor este pus în funcţiune se numește pornire. 
Pentru pornirea unui motor este necesar să se rotească. inițial arborele 
cotit, ceea ce este posibil numai dacă se dispune de o sursă exterioară de 
energie. Turaţia minimă necesară pentru producerea primelor aprinderi ale 
amestecului se numește /urație de pornire. 


“Turaţia de pornire diferă de la MAS la MAC. La MAS pornirea este ușurată datorită vola- 
tilității ridicate a benzinei, îmbogățirii amestecului cu dispozitivele de pornire ale carburato- 
rului și declanșării scînteii. Ca, urmare, la 0°C turația de pornire ajunge la 35...40 rot/min. 


"La MAC, turaţia de pornire este mai ridicată deoarece gradul de comprimare a aerului scade 


sensibil la turaţii joase (fig. 23.1, a) întrucît cresc pierderile de căldură (contact mai îndelungat 
între fluidul proaspăt și pereții reci) și de substanță. 
(b) (scade eficiența, etanșării segmenţilor din cauza. 
jocurilor mult sporite, la temperatura redusă de 
pornire). Ca urmare, la sfîrşitul comprimării nu se: 
atinge temperatura de autoaprindere. În plus, la 
pornire, pulverizarea combn : ibilului este compromi- 
să din cauza vitezei reduse a pistonului pompei de 
injecție și a viscozității ridicate a combustibilului 
(c). Astfel, la MAC, turația de pornire la 0°C este 
cuprinsă între 100...250 rot/min. 


Y 
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otorină pe boză de 


100 noflene şi oromote 
6 [ % Destindere. 
3 198 rot/min 80 
100 d 
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Fig. 23.1. Variația unor mărimi” caracteristice la pornirea motorului rece. 
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23.2. LUCRUL MECANIC DE PORNIRE 


Pentru rotirea inițială a arborelui cotit se consumă u i 
de pornire Lpo egal cu suma dintre lucrul mecanic al misti e ca 
lucrul mecanic al evoluției de comprimare L, și lucrul mecanic cheltuit 
pentru mărirea energiei cinetice a pieselor în mișcare La, relația (1) din 
tabela 23.1. Raportind lucrul mecanic la unitatea de cilindree, se introduc 
mărimile corespunzătoare ale presiunilor medii, relația (2), astfel încât puterea 
necesară pentru pornirea motorului este dată de relația (3) iar momentul 
motor de pornire, de relația (4). Presiunea medie a rezistenţelor proprii $ 
poate fi exprimată la rîndul ei ca o sumă: p,p = P; + bp + ban + Ê ia 

La pornire, viscozitatea uleiului. aflat între suprafețele în frecare este 
mult sporită din cauza temperaturii reduse (v. fig. 19.2) astfel încît presiunea 
medie de frecare p; este mult mai mare. La turaţiile mici de pornire, pre- 
siunea medie de pompaj 5, este mult mai mică decît cea din regim nomi- 


Tabela 23.1 
Relaţii pentru calculul puterii motoralui de pornire 
Mărimea caracteristică Relaţia de calcul 
Ì Lucrul mecanic la pornire Lpor = Lpr + Le + Lo (1) 
Lucrul mecanic specific (presiunea medie, 
de pornire : ) por = Prp + Pe + Po [daN/em?] (2) 
x. por- Vsion 
Puterea și momentul de pornire Jaen, = 300v LEI 3 
Mpor = 955 Pporln [daN,m]: ` (4) 
CEE 4 ` 
brp = 09E = 1,7/y [aaNJom?] (5) 
Presiun di f j 
unea medie prp Pro = VPE = 1,9 [daN/cm?] (6) 


1 
slaba nah) la ala [daN/em?] (7, 


Presiunea medie pe Pe=aV? [daN/cm2] (8) 


i E e AACR 
At a pala poe ta 6) 
J = (1,2...1,4)m Del, [kgm?] (10) 


po = (32...40). 1076 m D?n2 [Vs [daN/cm?] (11) 


|| Presiunea medie po 


Puterea motorului de antrenare a moto-| Py = (0, 18...0,22 
rului termic, la turația de pornire! a nad pt a 


| (puterea starterului) Pet = (0,736. . . 1,25) V; [kW] (12) 

il 
Momentul starterului MeCD EON Lat ml a 
Mst = (7,0. ..8,0)V; [daN .m] (13) 
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nal; în acelaşi sens se modifică și presiunea medie de antrenare Pam în schimb, 
presiunea medie corespunzătoare scăpărilor f, crește sensibil. În ansamblu, 
la pornirea motorului la 0°C, Pe» este mult mai mare decît în regim nomi- 
hal. Se observă, de asemenea, că p,p este mult mai mare la MAC decît la 
MAS, deoarece la MAC suprafețele de frecare (mai ales pistoanele și lagă- 
rele arborelui cotit) cât și forțele normale pe cilindru și pe cuzineți sînt 
mai mari. 

Presiunea medie p,p se determină în funcție de viscozitatea, uleiului, rela-- 
ţiile (5), .(6) şi (7), în care E este viscozitatea uleiului în. grade Engler;. 
y — viscozitatea cinematică a uleiului, în Stokes iar m — viscozitatea dina- 
mică a uleiului, în Poise (v. pag. 728). Relaţia (5) este pentru MAS, relația. 
(6) pentru MAC. Formula pentru MAC are dezavantajul că nu ia în seamă. 
turaţia de pornire, care la MAC variază în limite relativ largi. De aceea s-a 
propus pentru MAC și relația (7). 

Presiunea medie a evoluţiei de comprimare fe depinde de poziția ini- 
țială a pistonului în cilindru și de numărul de cilindri. La motoarele poli- 
cilindrice, în timp ce unul (unele) dintre pistoane se deplasează în cursa. 
de comprimare, altele se deplasează, în cursele de destindere şi de aceea ps 
scade sensibil cu numărul de cilindri. Se observă că p, este mult mai mare 
la MAC decât la MAS, deoarece e este mai ridicat și 7, are valori mai mari. 
Pentru MAC, p, se exprimă în funcție de litraj V, [1] prin relația (8) unde: 
a = 6,7 pentru motoarele cu 6 cilindri și a = 10 pentru: motoarele cu 4 
cilindri. j 

Presiunea medie pentru antrenarea pieselor în mișcare Pa se calculează 
cu relația (9), unde J este momentul de inerție mecanic al tuturor maselor 
în mişcare, redus la axa arborelui cotit, iar œp — viteza unghiulară de por- 
nire. J se poate determina ca o fracțiune din momentul de inerție mecanic 
al volantului, relația (10), unde m este masa volantului, în kg și D — dia- 
metrul lui exterior, în m. Dacă se exprimă V, în 1 și pp în rot/min, rezultă . 
relaţia (11). Experienţa arată că presiunea medie pp, reprezintă. factorul cu 
ponderea cea mai mare în bilanţul presiunilor medii și anume este cuprins; 
între 60 și 90% din Por: 

Pentru dimensionarea agregatului de pornire sau starterului se pot folosi. 
relaţiile (12) şi (13), care includ și randamentul transmisiei. Relaţiile (12) 
şi (13) se aplică la MAS pentru n” = 50 rot/min; relaţiile (12') și (13') se 
aplică la MAC-ul cu 4...6 cilindri, pentru pp = 100...150 rot/min; V, în l. 


23.3. PORNIREA MOTOARELOR LA! TEMPERATURI 
: : . JOASE 


La temperaturi joase, în anotimpurile reci, pornirea motorului întîmpină 
dificultăți mari. În primul rînd reducerea viscozităţii uleiului cu temperatura 
conduce la. o creștere substanţială a presiunii medii de. frecare, ceea ce ilus- 
trează, relaţiile (5)... (7); la un MAC, la pornire p; este de 4 ori mai mare 
la 0°C decît la -+ 50*C. De aici rezultă necesitatea. supradimensionării agre- 
gatului de pornire. În al doilea rînd, scăderea substanțială a temperaturii 
fluidului proaspăt, pierderile intense de căldură, scăpările sensibile de sub- 
stanță, precum și vaporizarea și pulverizarea. nesatisfăcătoare a combusti- 
bilului împiedică aprinderea amestecului. În al treilea rînd, la temperaturi 
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Fig. 23.2. Influența unor factori asupra turației de pornire și presiunii medii de 


frecare. 


joase se intensifică uzarea motorului fie din cauza frecării uscate, uleiul 
prea vîscos neajungînd la suprafețele în mișcare, fie din cauza acțiunii agre- 
sive a combustibilului nevaporizat. 


Dificultăţile menționate pot fi depășite în parte prin mărirea turației de pornire (fig. 23, 2, a) ; 
“soluția, antrenează însă o sporire suplimentâră a lucrului mecanic specific de frecare (b). și a 
lucrurilor mecanice L, și L, ceea ce implică o nouă sporire a puterii starterului de pornire, De 
„aceea, dacă motorul funcționează în condiții de temperatură foarte joasă a mediului ambiant, 
instalația de pornire se complică, 


` 


23.4. INFLUENȚA UNOR FACTORI ASUPRA PORNIRII 


Tipul camerei de ardere. La MAC acele camere de ardere care au supra- 
fețe mai mari de răcire împiedică pornirea. ușoară. De exemplu, motoarele 
prevăzute cu camere unitare pornesc la 125 rot/min, cele cu camere sepa- 
rate de vîrtej la 150 rot/min, iar cele cu camere separate de preardere la 
200 rot/min. 


Sistemul de văcire. Motoarele răcite cu aer pornesc mai ușor, deoarece 
în cursa de comprimare pierderile de căldură scad din intensitate și se atinge 
mai repede temperatura de regim. Experiența arată că la motoarele răcite 
cu aer, timpul de pornire este de trei ori mai mic decît la motoarele răcite 
cu apă. i 

Natura combustibilului. Pornirea motorului, mai ales iarna, depinde de 
prezența fracțiunilor ușoare din combustibil. La MAS, temperatura mediu- 
lui ambiant 4, la care pornește motorul depinde direct de temperatura de 
distilare żory (v. fig. 4.32, a). Experienţa arată însă că MAS-urile pot fi 
pornite chiar la temperaturi mai joase, deoarece trebuie luate în seamă frac- 
țiunile inițiale pînă la 30...40%; după unii autori durata de pornire Tpor 
variază direct proporțional cu temperatura la care distilează 50% din ben- 
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zină. Cifra cetanică a motorinei, influențează sensibil durata de pornire 
a MAC-ului și se corelează cu tipul camerei de ardere (fig. 23.3, a). 

Doza de combustibil pe ciclu, în anumite limite, influențează sensibil por- 
nirea (b). Faptul că de la o anumită doză în sus curbele intră într-un palier 
subliniază necesitatea stabilirii dozei economice de pornire. 

Avansul la injecție influențează calităţile de pornire a motorului. La o 
valoare prea mare a avansului, injecția are loc într-un mediu de presiune 
și temperatură scăzute; la o valoare prea mică a acestuia, motorina nu reu- 
șește să se vaporizeze pînă la pmi.. De aceea există o valoare optimă a 
avansului la care pornirea se realizează cel mai ușor (c), ceea ce subli- 
niază necesitatea reglării corespunzătoare a sistemului de injecție. 


z 23.5. PROCEDEE DE PORNIRE 


După natura lor, procedeele de pornire pot fi manuale sau automate. 
Agregatele sau dispozitivele automate pot fi la rîndul lor electrice, pneuma- 
tice, mecanice, pirotehnice. F 

Pornirea manuală. Se utilizează o manivelă care se cuplează manual în 
perioada de pornire cu arborele cotit. Pe această cale nu se poate atinge 
o turație ridicată a motorului și nu se poate dezvolta energia necesară 
pentru motoarele mari. De aceea se foloseşte la MAS pînă la 100 CP, iar 
la MAC pînă la 30 CP; în prezent procedeul are utilizare de excepție. ` 

Pornirea cu un MAS auxiliar. Un MAS de putere mică, 6...15 kW, 
în doi sau patru timpi fixat pe carcasa motorului principal, se pornește 
inițial și se cuplează apoi lin cu arborele cotit al motorului principal. 
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Pornire cu demaror electrice. Demarorul electric este un motor electric 
de curent continuu, care antrenează arborele cotit temporar, 10...20 s, 
printr-un dispozitiv special; acesta din urmă angrenează cu coroana din- 
tată a volantului. Demaroarele electrice sînt alimentate de la bateriile de acu- 
mulatoare; ele au o putere de 0,5...2%, din puterea nominală a MAS-ului 
și 7...12% din puterea nominală a MAC-ului. 


Pornirea, cu demaror electric este foarte avantajoasă. Agregatul are dimensiuni de gabarit 
reduse, poate fi pus rapid în funcțiune și comandat de la distanță prin simplă apăsare pe butonul 
de comandă; energia bateriei de acumulatori poate fi completată în timpul funcționării motoru- 
lui și poăte folosi și în alte scopuri. De aceea pornirea, cu demaror electric este procedeul cel mai 
răspîndit pentru motoarele de autovehicule. 


23.6. PROCEDEE AUXILIARE PENTRU UȘURAREA 
PORNIRII MOTORULUI 


Pentru a ușura pornirea motoarelor, mai ales a MAC-ului, în orice ano- 
timp, la orice temperatură a mediului ambiant, pentru orice stare a moto- 
rului, s-au dezvoltat un șir de procedee auxiliare, care au ca scop atinge- 
rea rapidă a temperaturii de autoaprindere fie pe cale termică, fie pe cale 
dinamică (mărirea. vitezei unghiulare a arborelui cotit). Unele din aceste 
procedee au ca scop suplimentar: reducerea uzării la pornirea motorului 
rece. În tabela 23.2 se arată influența temperaturii de pornire asupra uzării 
motorului și echivalența. pornirii, cu alte condiții de funcționare, la aceeași 
uzare. 


Încălzirea generală a motorului, Cel mai eficient mijloc de pornire la temperaturi joase este 
preîncălzirea, generală a motorului cu apă fierbinte. Sub acest aspect, sistemul 'de răcire cu aer 
este mai puțin avantajos deoarece nu permite folosirea procedeului. Apa fierbinte de 70. . .90*C, 
se introduce manual în instalația de răcire. Cînd se dispune de un circuit principal de apă caldă, 
se racordează, circuitul de răcire a motorului la acesta. La temperatura de —30*C, după 40... 
60 min, temperatura, blocului și chiulasei ajunge la 70...90*C, iar a carterului la 40...60*C, 


Încălzirea aerului aspirat. Se realizează cu ajutorul unei spirale incandes- 
cente, așezată în conducta de admisiune și conectată în circuitul electric 
al bateriei de acumulatori. În același scop se foloseşte un dispozitiv de fla- 


„ Tabela 23.2 
Influența temperaturii de pornire asupra uzurii motorului 
i Durata de funcționare | Parcursul automobilului 
Memperatura | Uzura motorului | qua motorul | a motorului pe bane, | (eu 50 km/h), echiva- 
de pornire, după o pornire, ţionare pe banc ** echivalentă cn uzura la lent cu uzura la o 
în *C în g fer în g fer c pornire, pornire, 
i în ore în ore 
0 0,043 2,05 102,0 
—10 N 0,065 0,021 3,10 155,0 
— 15 0,083 | 3,90 195,0 


* Conţinutul de fier măsurat în uleiul din carter. 
** Temperatura apei de răcire 80°C. 
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Fig. 23.4. Dispozitiv de flacără pentru încălzirea aerului proaspăt. 


cără care constă dintr-o pompă manuală de injecție, un injector şi o bujie 
de aprindere. Combustibilul injectat în conducta de admisiune este aprins 
de bujie, iar flacăra încălzește aerul aspirat şi colectoarele. Procedeul este 
aplicat pe scară largă la camerele de ardere unitare, iar comanda a deve- 
nit automată. 


Termostarterul utilizat la motorul Perkins (fig. 23.4, a) este alcătuit din un corp 1 îninte- 
riorul căruia, se găsește pistonașul 2, acționat de arcul 3 și de solenoidul 4. Pistonașul se așază, 


pe supapa 5, etanșarea fiind făcută de inserția de cauciuc 6. Pe izolatorul 7 sînt montate două - 


rezistențe electrice 8 şi 9, care se încălzesc diferit. Un ecran 10 cu orificii mici și mari protejează 
rezistențele electrice, În spațiul 11 ajunge combustibilul de la pompa, de alimentare, Cînd se 
stabilește contactul electric, solenoidul deplasează, pistonașul împotriva resortului, combustibilul 
trece prin supapa 6 în corpul izolatorului, se încălzește, se vaporizează în contact cu rezistența 8 
şi se aprinde în contact cu rezistența 9. Aerul din conducta de admisiune intră prin orificiile mici 
ale ecranului în interior și se amestecă cu vaporii de combustibil; flacăra iese în conducta de admi- 
siune prin orificiile mari. La motorul SAVIEM 797 se montează, termostarterul (termoinjectorul) 
din (b) iar la motorul MAN D 2156 se montează două asemenea dispozitive. Dispozitivul este alcă- 
tuit din cămașa de protecție 1 care se fixează în conducta, de admisiune; în interiorul ei se află 
corpul 2 cu bila 3 și știftul 4. Rezistenţa, electrică 5 încălzește combustibilul iar rezistența elec- 
trică 6 îl aprinde. Aerul intră prin ecranul 7. După 10... 15 s rezistențele 5 și 6 ajung la tempe- 
ratura de regim și se poate trece contactul pe poziția de pornire. Prin încălzire știftul 4 se di- 
lată și eliberează supapa-bilă, În funcționare există pericolul de deformare a știftului 4, supapa- 
bilă rămîne deschisă și se aspiră combustibil în cursa de admisiune, care este o sursă de fum. 


Bujie de pornire. În camera separată a MAC-ului se montează o bujie 
formată din corpul 7 (fig. 23.5, 4), miezul central 2 și spirala de nichel- 
crom. 3. Cînd bujia se conectează în circuitul electric, spirala ajunge la incan- 
descență și produce o încălzire locală a aerului. Se mărește suprafața de 
contact cu aerul, introducînd rezistența electrică într-un tub (b). O bujie 
de acest tip folosită la motorul turismului VW-Golf, cu cameră separată 
de vârtej, asigură o temperatură de 750K după 15...20 s. Eficiența bujiei 
de incandescenţă se arată în (c). 

Combustibil cu temperatură joasă de aprindere. Se introduce în conducta 
de admisiune un combustibil cu o temperatură joasă de autoaprindere, toţi 
combustibilii utilizați avînd un conţinut de 30...70 % de- eter 
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Fig. 23.5. Influența bujiei de încălzire asupra ugor performanțe. 


(7 durata de preîncălzire ; „—turaţia de pornire; tą — temperatura mediului ambiant; zona hașurată — temperatura 
ic la sfîrşitul] comprimării cînd se folosește bujia de incandescență; linia plină — temperatura ie fără bujie de 
incandescenţă). E 


etilic. Eterul se vaporizează ușor, fierbe la 34,5*C și se autoaprinde la o 
temperatură joasă, 130...140°C, față de 400*C, temperatura minimă, de 
autoaprindere a motorinei. Introdus în conducta de admisiune prin injec- 
ie sau carburaţie se autoaprinde în cilindru, la sfîrşitul comprimării. Dispozi- 
tivele cu combustibili pentru pornire se numesc Start-Pilot. 

Încălzirea uleiului. În carterul de ulei este prevăzut un preîncălzitor cu 
apă, cu aer sau electric. Soluția este obiecționabilă, deoarece uleiul în con- 
tact cu suprafața fierbinte a preîncălzitorului se descompune. h 

Mărirea raportului de comprimare. La MAC-urile cu raport de comprimare 
mic, camera de ardere este divizată astfel încît la pornire, prin izolarea. 
unui compartiment cu ajutorul unei supape, e crește cu 2.. .5 unități. La 
MAC-urile rapide de turism cu cameră împărțită se mărește e pînă la 21...23. 


Decompresarea motorului. Un dispozitiv de decompresare, acționat manual sau automat, 
deschide supapa de admisiune sau cea de evacuare la pornire, astfel încît se micșorează lucrul 
mecanic de comprimare și se poate accelera rotirea arborelui cotit. Un dispozitiv simplu de de- 
compresare se arată în figura 23.6; el este format din camele suplimentare 1, așezate adiacent la 
camele de evacuare 2. La pornire, maneta 3 deplasează axial arborele de distribuție 4. Cama 1 
atacă tachetul 5 al supapei de evacuare şi o menține deschisă. 

Diluarea uleiului. Pentru a ușura, rotirea arborelui cotit se diluează, uleiul cu un combustibil 
foarte volatil, ceea, ce-i reduce viscozitatea. De exemplu, se introduce benzină de aviație în carter, 

` în proporţie de 5... 10% din cantitatea de ulei. 
Se rotește apoi motorul în gol 3...5 minute. 
La, pornire, rezistența de frecare se micșorează, 
iar turația arborelui cotit crește. Temperatura 
de pornire se reduce sensibil (tab. 23.3). În 
timpul funcționării după 30...40 min, benzina 
se vaporizează. În ultimul timp se recomandă 
tot mai insistent pornirea, motorului pe această 
cale în domeniul temperaturilor joase, pînă la 


Fig. 23.6. Dispozitiv pentru decompresarea 
motorului. —20°C. 
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Tabela 23.3 
Influența dilnării uleiului asupra temperaturii de pornire 


Temperatura de pornire, °C 


| 
Uleiul | | Diluat cu benzină 
Nedituat 
5% 10% 
SAE 5 W | 30 aT 33 
SAE 10 W Zi) -33 —30 
SAE 20 W | — 14 —20 —24 


2.3.7. ÎNCĂLZIREA MOTORULUI DUPĂ PORNIRE 


După pornire motorul trece în regimul, de mers în gol, dar funcțio- 
nează „rece. S-a arătat că viteza minimă de uzare are loc pentru.o tem- 
peratură optimă a suprafeței interioare a cilindrului, care corespunde la o 
temperatură optimă a apei de răcire faza de 80...90*C. Intervalul de timp 
care trece de la pornirea motorului rece pînă la atingerea temperaturii opti- 
me de regim: (tapa) se numește durata de încălzire a motorului rece. Se poate 
ajunge la temperatura fapa în două feluri: cu motorul încărcat sau în sarcină, 
curba 7 (fig. 23.7,4); cu motorul funcționind în gol, curba 2. Durata de 
încălzire =, < T, deoarece în primul caz se 
introduce în cilindru o doză de combustibil, 
mai mare, se degajă mai multă căldură, iar 
căldura care trece în sistemul de răcire este 
mai mare. Procesul de frecare și uzare de- mp 
pinde de încărcarea suprafețelor portante și = 
temperatura peliculei de ulei. Dacă v este ~$ 
uzura, se poate scrie că viteza de uzare 
ù = du/dr este ù = ù(x, 1tapa), adică viteza 
de uzare este proporțională cu coeficientul 
de sarcină, a motorului și invers proporțio- 
nală cu temperatura apei de răcire. Ca urma- 
re, cele două modalităţi de a încălzi motorul 
au efecte distincte. În primul caz, ù atinge 
valori mari, curba 7 (b), deoarece cresc 
presiunile maxime din timpul arderii, dar 
ajunge repede la nivelul de regim ùggo (CO- 
respunzătoare unei temperaturi tapa = 80°C); 
în al doilea caz ù are valori mai reduse (la 
funcționarea în gol presiunile maxime sînt 
mai mici), dar ajunge lent la nivelul drgo- 
Uzura în perioada de încălzire fiind aria 
de sub curba ù (u = ZùArt) rezultă că în 
primul caz, uzura 4 (c) pînă la sfîrșitul in- 
tervalului de încălzire va fi mai mică decât 
uzura u din al doilea caz. - ; 

De-a lungul anilor s-a dezvoltat regul % G F 
de a încălzi motorul în regimul de mers în Fig. 23.7. Influența duratei de încăl- 
gol, care a avut în vedere numai o singură zire a motorului rece asupra uzurii. 


fapă . 


G 
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latură a realității: descărcarea suprafețelor portante în condiţii de ungere de- 
ficitară. A urmat recomandarea de a nu porni autovehiculul, decît după 
8...10 min de încălzire în gol a motorului. Cercetări recente au condus la un 
punct de vedere opus, ţinînd seama de corelaţia mai complexă dintre uzare, 
încărcare, timp de încălzire, arătată anterior. Ca urmare, astăzi se recomandă 
pornirea autovehiculului în sarcină, evident în sarcină mică, numai după 
40...60 s de încălzire a motorului în regim de mers în gol vara, și 80...90 s, 
pentru anotimpul rece. Reducerea timpului de încălzire se corelează în 
ultimii 2...3 ani cu producerea de noxe și economia de combustibil. De 
aceea, în unele tări s-a legiferat obligația conducătorului auto de a porni 
vehiculul în timpul verii după 40 s de la pornirea motorului, pentru a deversa 
mai puțin CO în atmosferă (în perioada de încălzire motorul funcționează 
cu amestec bogat); în alte țări durata de 40 s este obligatorie pentru a pre- 
veni risipa de combustibil. Un rol deosebit în reducerea duratei de încăl- 
zire îl are termostatul (v. fig. 15.30). 
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NOȚIUNI DESPRE DEZVOLTAREA 
PERFORMANȚELOR MOTOARELOR 
PENTRU AUTOVEHICULE 
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INDICII DE PERFECTIUNE AI MOTOARELOR 
PENTRU AUTOVEHICULE 


Perfecțiunea unui motor se apreciază prin mărimi care se numesc indici 
de perfecțiune ai motorului. 


24.1. INDICI DE PERFECȚIUNE CARE DETERMINĂ 
COSTUL UNITĂȚII DE ENERGIE 


Un indicator principal al eficienței economice a transportului rutier îl 
constituie costul deplasării unei mase (sarcini) utile de 1 tonă pe o dis- 
tanță de 1 km, care se notează cu Cup, și se măsoară în lei/tkm. Indicatorul 
Cum este de circa 0,45 lei/tkm în transporturile rutiere, de 0,130 lei/tkm în 
transporturile feroviare, de 0,120 lei/tkm în transporturile navale și de 0,8 
lei/tkm în transporturile aeriene. Indicatorul C,y include cheltuielile afe- 
rente motorului (Cn), vehiculului, forței de muncă etc. În cele ce urmează 
se încearcă, prin dezvoltarea indicatorului Cm să se evidențieze un număr 
de factori tehnici caracteristici motorului, care influențează indicatorul prin- 
cipal în transporturi. Se consideră că indicatorul C#m este definit de suma 


Bnllei/tkm] = Ciim F Cim + Cirm + Chm (24.1) 
unde Chm este costul specific de combustibil; Cm — costul amortizării; 
Crm — costul reparaţiei; Cm — costul deservirii. Dacă se notează Cio con- 
sumul mediu de combustibil la 100 km, în 1/100 km; cu Ce — prețul com- 


bustibilului, în lei/l; cu M, — masa utilă medie transportată, în t, atunci 
primul termen din relația (24.1) devine 


Ctem[lei[t- ra] = Ozoo- (1/100) - Cas]ma- (24.2) 
Se exprimă consumul de combustibil prin relația 


fe a. _10%,P, 
Po ee W 


(24.3) 
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unde G, este consumul orar mediu de combustibil în exploatare, în kg/h; 
W — viteza medie în exploatare în km/h; pẹ — densitatea combustibilului, 
în kg/dm3; 6, — consumul specific efectiv mediu în exploatare, în g/kWh; 
P, — puterea efectivă medie dezvoltată de motor în exploatare, în kW. 
Se substituie (24.3) în (24.2) şi rezultă : 


Cm = (1073/pa) Ge Cao: (Pam): (24.4) 


ultimul factor reprezentînd puterea specifică medie în transport Pu=P,/nW. 
În funcție de mărimile nominale ale motorului și vehiculului se obține: 
PaPa upo unde: Pi Pe mar Mens: V mas: W= Pl Pe may. reprezintă. coefi- 
cientul mediu de utilizare a puterii; u = Mu/mumaz — Coeficientul mediu de 
utilizare a capacităţii de transport; ọ = W/W maz — coeficientul mediu de 
utilizare a vitezei maxime disponibile. Puterea specifică P, reprezintă o 
mărime caracteristică proiectării de concepție a autovehiculului și se măsoară 
în kWh/t-km. Celălalt grup de factori din relația (24.4) se măsoară în 
lei/kWh și reprezintă costul combustibilului pentru a produce o unitate 
de .energie Cmn astfel că Ciim = Cin Por 
Cheltuielile de amortizare se exprimă prin relația: 


Chnllei/t- km] = Culuri. (24.5) 


unde Cm în lei, reprezintă costul motorului; t, — durata de serviciu a moto- 
rului (durabilitatea), măsurată strict în numărul de ore de funcționare. Se 
înmulțește membrul drept al relației cu rapoartele (P,/P,) (Pu maz/ Pemas) 
și se grupează convenabil termenii; rezultă 


Cn -Pa (24.6) 


Genia 
UT 


s P. maz 


Procedind. în mod analog cu ceilalți doi termeni, din relația (1), se 
obține 

1 C, 3 T C 

Cirm = ~Pa (8); Chn = — 


UTs E; mar 


Ba (b); (24.7) 


UT, Pemas 


unde C, şi Ca în lei, reprezintă costul reparațiilor, respectiv al deservirii. 

Indicele de performanță pentru economia de combustibil este cel mat 
mic consum specific efectiv de combustibil Ce mm, consumul specific minim mini- 
morum (fig. 9.21) sau polul economic (fig. 9.28), căruia îi corespunde randa- 
mentul efectiv maxim hemaz|V. rel. 1.35). 

Consumul specific c, mm Se realizează la o singură sarcină și turație a moto- 
rului; la toate celelalte sarcini c, > Cemm. Dacă se consideră consumul specific 
mediu în exploatare 6, și corespondentul lui e atunci se definește coefi- 
cientul mediu de eficiență la sarcini reduse 


6 = Comm Ce = Nel Nemaz: (24.8) 
care este subunitar. 
Costul unității de putere, din relația (24.6) se notează cu Cp, 


Co [lei /kW] = Ca] Pe uis (24.9) 
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și pregati un ice de eficienţă folosit frecvent. Dacă se notează cu Mm 
masa. motorului, indicele Cp se dezvoltă astfel: C,,/ Pe mar (Mm Ma) = (Coama, 
(mm Pe mind == Caro “mp = Ca, unde ml + emas (i ml a) ( a m) 


Cnzllei/kg] T Cmn (a); ml kg/ WI = Mm] Penaz (b); (24.10) 


relația (a) reprezintă costul unității de masă a motorului iar (b) definește 
masa raportată (la unitatea de putere) a motorului (în Sistemul Tehnic 
se folosește ca indice de perfecțiune greutatea raportată Gp = Gr Pemaz în 
kgt/CP, unde G,, este greutatea motorului). Substituind relațiile (24.4), (24.6), 
(24.7) în (24.1) se obține relația $ 


ÎN a 1 C Ç EE îi 
ik =|- Cata a 2—4 iz 24.11 
K UT; stra P mar Pa nok a ue ( ) 


în care, fiecare termen din paranteza dreapta reprezintă o componentă a 
costului unui kW/h. Substituind în (24.11) relațiile (24.8), (24.10) A dezvol- 
tînd termenii C,|Pemaa ȘI Ca] Pe maz analog cu termenul C,,| Pe mar: se obţine: 


1073 (ia 
i aid E d Cris + Cana) | (24.12) 


Peb e UTs 


Cupei [sh] | 


unde Cry Și Cara reprezintă, costul repartiţiei și deservirii raportat la unitatea 
de masă a motorului. Relația (24.12) evidențiază un număr de factori și indici 
de perfecțiune ai motorului care determină prețul unității de energie produsă 
de motor. Se observă că indicatorul Cyw» este cu atît mai mic cu cît: 1) prețul 
combustibilului (în lei/l) este mai redus; 2) consumul specific efectiv minim 
minimorum este mai mic; 3) coeficientul mediu de eficiență este mai mare; 
4) densitatea, combustibilului este mai mare; 5) masa raportată este mai 
mică; 6) durabilitatea motorului este mai mare; 7) coeficientul de utilizare 
a puterii este mai mare; 8) costul unității de masă. a motorului este mai 
mic; 9) coștul reparației raportat la unitatea de masă este mai mic; 10) cos- 
tul deservirii raportat la unitatea de masă este mai mic. 

Prețul combustibilului depinde de sursele de țiței, de procesul tehno- 
logic. de fabricaţie, de conjunctura economică etc. Preţul benzinei şi al 
motorinei diferă de la ţară la țară. În unele țări preţul benzinei este sensi- 
bil mai mare decît prețul motorinei, iar diferența de preţ constituie un sti- 
mulent în plus pentru echiparea autovehiculelor cu motoare diesel. 
Consumul specifie minim minimorum depinde de tipul motorului, de pro- 
cedeul de ardere, de raportul de comprimare, de dozaj etc. MAS-urile 
pentru autovehicule realizează Comm = 285. ..313 g/kWh (210...230 gf/CPh); 
randamentul efectiv. maxim care corespunde acestui consum spe- 
cific este (v. rel. 1.35): Nemaz = 0,265:..0,29. MAC-ul cu camera unitară şi 
supraalimentare pentru autovehicule realizează Cmm = 225. . .258 g/kWh 
(165 ... 190 gf/CPh), sau Nemar = 0,334... 0,384. Rolls-Royce a realizat 
un motor de autocamion supraalimentat CU Cemm = 209 g/kWh (154 gf/CPh), 

" căruia îi corespunde Nemar = 0,41. © 

Coeficientul mediu de eficiență la sarcină redusă se apreciază că- este în 
prezent e = 0,62...0,75. Faptul că e < 1 reprezintă dezavantajul! de prin- 
cipiu al motorului cu ardere internă, care lucrează cu randamente mici la 
sarcini parţiale (v. fig. 9.17). Valorile. mai mari ale lui e se realizează la 
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MAC, deoarece prin reglajul calitativ al sarcinii, randamentul indicat al moto- 
ului scade încât cu reducerea sarcinii. La 20% din sarcina totală se obține” 
z = 0,5 la MAS şi 6 = 0,65 la MAC. Acest fapt recomandă MAC-ul pentru 
autovehiculele cu utilizări urbane, care funcționează numai la sarcini reduse; 
el explică măsura de a se folosi ca taxiuri urbane turisme echipate cu motoare 
diesel (în Belgia turismul Volga se echipează, cu motoare Perkins). 


Exemplul numerie 24,1. Să se calculeze costul combustibilului pentru producerea unui kWh; 
cu un MAS și cu un MAC, în ipoteza că prețul benzinei este 4,50 lei/1, iaral moto- 
rinei 1,50 lei/1. 

În cazul MAS-ului Cţypy, = (102/0,75) -4,50 -220/0,64 = 2,0 lei/kWh; în cazul MAC-ului: 
Cêyyn = (1073/0,85)-1,50:180/0,74 = 0,36 leijkWh. 

În unele țări diferența dintre prețul benzinei şi prețul motorinei este neînsemnată, În 
acest caz, rezultă Cîypy(MA S)/Ciapu( MAC) = (220/0,64 -0,75)/(180/0,74:0,85) = 1,6, deci cu 60% 
mai mult, ceea ce explică tendința de dieselizare a transportului rutier, manifestată cu deosebire 
în Europa. 


Durata de serviciu se stabileşte în raport cu tipul de motor şi cu tipul 
de serviciu al vehiculului. La motoarele pentru turisme +, = 5 000 ...6 000 
ore de funcţionare, ceea ce la o viteză medie în exploatare de 60 km/h, 
reprezintă 300. . .360 000 km parcurși. Un motor diesel de autocamion, atinge 
600...700 000 km parcurși, ceea ce echivalează cu 15 000.. „17 000 ore 
de funcţionare la o viteză medie W = 40 km/h. A 

Coeficientul mediu de utilizare a puterii depinde de condițiile de exploa- 
tare dar şi de concepţia de proiectare. De-a lungul anilor s-a manifestat ten- 
dința de a mări puterea specifică P, a autovehiculelor, adică puterea maximă 
(sau nominală) a motorului raportată. la masa Mau: (greutatea Gau) a autovehi- 
culului încărcat P,= P, mar/ Mani ( Pe masl Gan). În figura 24.1 se arată puterile 
şi puterile specifice medii din cîteva tări europene, evaluate în anul 1976. În 
România capacitatea medie de transport pe autovehicul a crescut de la 4,5 tîn 
1970 la 6.1 tîn 1976 şi va ajunge la 7,1 t în 1980, ceea ce se realizează prin 
fabricarea camioanelor de mare capacitate, de 7...15 t masă utilă, echi- 
pate cu motoare de putere sporită. Mărirea puterii specifice urmăreşte să 
sporească viteza medie în exploatare și calitățile dinamice ale autovehicu- 
lului, dar utilizarea incompletă a puterii disponibile micşorează coeficientul 
mediu de utilizare a puterii % și deci amplifică prețul unui kWh. Există 
o concepţie de proiectare a unui turism care prevede o rezervă mare de 
putere, deci o valoare redusă a coeficientului mediu u. Semnificaţia acestui 
punct de vedere este că pentru o valoare redusă a lui 4, motorul este mai 
puţin solicitat astfel că durabilitatea lui crește (fig. 24.2, a). În schimb, 


si 


g t 20 


5 
mfi 1] 


Fig. 24.1. Dependența puterii motorului i Fig. 24.2. Determinarea 


coeficientului optim de uti- 
lizare a puterii.» 


de masa autocamionului. 
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coeficientul € se reduce cu scăderea lui 4, deoarece motorul funcționează la 
sarcini parțiale mai mici. Turismele de litraj mic au un coeficient 4 ridicat, 
dar au o durabilitate mai mică. Coeficientul 4 are valorile: 4 = 0,4...0,60 
pentru turisme și 4 = 0,45...0,7 pentru autocamioane și autobuze. A 

Masa raportată reprezintă un indice de perfecțiune de mare interes 
(v. par. 24.2). 

Costul unităţii de putere (v. rel. 24.9) reprezintă un indice de perfec- 
iune care include componente foarte variate: cheltuieli de proiectare, chel- 
tuieli de cercetare și punere la punct a motorului, costul materialelor, costul 
fabricației. Costul fabricației pentru un motor de turism depinde de seria 
de fabricație, de gradul de automatizare a liniilor tehnologice — în unele 
uzine roboții lucrează deja pe liniile de fabricație. La o producție cu o serie 
foarte mare de fabricație — 700...800 000 motoare anual — cu un grad 
avansat de automatizare se ajunge la 20...27 lei/kW. La o serie mică, 
preţul de fabricaţie a unui motor de turism de 50 kW ajunge la 5 000 lei, 
ceea ce reprezintă 100 lei/kW. Preţul de fabricație al unui motor diesel 
de camion de 200 kW ajunge la 40 000 lei, ceea ce conduce la Cp=— 200 
lei/kW. Preţul mai mare al unui motor diesel este determinat de soluțiile 
tehnice și tehnologice mai complexe, de seria de fabricație mică. 

Costul raportat la unitatea de masă (rel. 24 10) exprimă mai-direct influ- 
enţa gradului de complexitate a soluțiilor tehnice, influența naturii materialelor 
și a tehnologiei. Combinînd relația (24.9) cu (24.10) rezultă Cp = Cura: Mp, 
ceea ce arată că deosebirea dintre Cp şi Cry este determinată de masa rapor- 
tată care include performanţele tehnice ale motorului. Pentru un motor de 
turism de 50 kW cu o masă de 75 kg se obține Cmr = 5 000/75 = 67 lei/kg, 
iar pentru un motor diesel de 200 kW cu o masă de 600 kg rezultă Cmr = 
= 40 000/600 = 67 lei/kg. Indicele Cmr permite o analiză în detaliu a moto- 
rului cînd se explicitează sub forma 


Cni = Y; (Cum), dei (24.13) 


unde C, și m, reprezintă costul și masa fiecărui organ, k fiind numărul total 
de organe (subansambluri) care alcătuiesc motorul. 


24.2. INDICI CONSTRUCIIVI 


Masa raportată după cum s-a arătat, reprezintă un indice de perfecțiune 
care afectează prețul unităţii de energie. Masa mp reprezintă însă. și un indice 
cu valoare intrinsecă, deoarece caracterizează perfecțiunea unui motor în 
sine, nu numai în corelație cu costul unui kWh. Cu cît este mai: mică masa 
de metal necesară pentru a dezvolta o unitate de putere (v. rel. 24.10,5) 
cu atît motorul încorporează mai multă inteligenţă, mai multe cuceriri ştiin- 
țifice, tehnice și tehnologice. Apoi, pentru fabricație, masa raportată. defi- 
nește nevoia de metal, ceea ce are o implicație deosebită pentru economia 
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naţională, mai ales atunci cînd auto- , „ERORI SUA JAPONIA 
vehiculul trebuie să devină accesibil nee 
şi marelui public. În fine, masa rapor- 
tată intervine în dimensiunile de gaba- Aa 
rit ale motorului, ceea ce este esențial 3 
pentru autovehicul în general, iar 20 
pentru unele clase de mașini în mod 


Ba 


Sp 


a 
rm 
~ 


special, din cauza spațiului disponibil `ý 
Irnitat. În prima jumătate a secolului zg 
nostru, masa raportată* a scăzut la MAS = „ES 
de 10 ori, de la 22 kg/kW (30kgf/CP) œ [35 


la 2,2 kg/kW (3 kgf/CP). În prezent 
MAS-urile pentru turisme ajung la 
1,15... 1,8 kg/kW. MAC-urile pentru 
autovehicule, au înregistrat, în decurs 
de 40 de ani, o reducere la jumătate i i ea a oana 
a masei raportate (fig. 24.3, a): în 1977, aia i sl pd pi atu 
masa raportată atingea 2,2...3,5 kg/kW 2—supraalimentare. 
(3...5 kgf/CP) — (fig. 24.3, b). Ni- 3 e f 
velul mai ridicat al masei raportate la MAC este determinat de solicitarea 
mecanică mai ridicatăa acestor motoare. 

Pentru a defini factorii de care depinde masa raportată, se dezvoltă mp 
astfel: 


Mp 


mi MG SG 5 0 I 


Mp = (Mnl Pemas) (VdV) = mr] Pr, (24.14) 
unde 


m, a = Mal V, (a); 


(24.15) 


Br | a = Bimas Vi (b); 


Indicele de performanță m, se numește masa litrică și reprezintă masa 
totală a motorului (fără combustibil, lubrifiant, lichid de răcire) raportată 
la cilindreea totală. P, se numește putere litrică și reprezintă puterea ma- 
ximă dezvoltată de o cilindree de 1 litru. Masa raportată este cu atît 
mai redusă cu cât masa litrică este mai mică şi cu cât puterea litrică este 


mai mare. 9 

Masa litrică reprezintă un indice tehnologic şi constructiv, care eviden- 
tiază cantitatea de metal necesară pentru a realiza o cilindree de 1 1. Uti- 
Jizarea materialelor de calitate superioară care permit confecționarea, organe- 
Jor cu pereți-mai subțiri; utilizarea materialelor cu masă specifică redusă — 
pistonul, chiulasa, blocul de cilindri din aluminiu; proiectarea organelor și 


*) În Sistemul Tehnic se folosesc ca indici de performanţă greutatea raportată Gp şi 
greutatea litrică Gz, care se definesc analog cu mp şi mp, pe baza greutăţii Gmn 2 
motorului. G p şi Mp Gpr şi mg, au respectiv, aceeaşi valoare numerică. 
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subansamblurilor motorului pe baza progreselor 
realizate în domeniul cunoașterii comportării 
materialelor la solicitări variabile, la vibrații, 
la solicitări termice, îmbinată cu progresele din 
domeniul tehnologiei, care permit micșorarea 


m 
[4] 
300 


ţilor, realizarea formelor optime; reducerea 
suprafețelor portante pe baza. progreselor reali- 
zate în domeniul ungerii și uleiurilor; toate 
aceste realități la un loc determină o reducere 
sensibilă a masei motorului. Cu toate acestea 
masa litrică este indicele de perfecțiune cel 
mai puțin mobil. De-a lungul ultimilor trei de- 
| EEE e al) cenii, masa litrică a motoarelor de turisme a 
SV IKO I0. IW è IM O scăzut în medie cu circa 20% de la 67 kg/lla 
55 kg/l; în unele cazuri s-a ajuns chiar. la o 
creștere a acestui indice de performanță pentru 
modelele produse în deceniul al 8-lea față de 
; deceniul al 5-lea. j 
Masa litrică. a motoarelor diesel de autocamioane variază între 60...90 
kg/l și înregistrează de-a lungul anilor o reducere modestă. Deși aparent 
cifrele arătate nu ilustrează un progres evident, în realitate ele arată o situa- 
ție opusă. De-a lungul anilor, atît MAS-ul cît și MAC-ul își datoresc progre- 
sele prin creșterea solicitărilor mecanice și termice, ceea ce, pentru motoa- 
rele diesel de autovehicule se ilustrează în figura 24.4. Ca urmare, proiec- 
tanţii și constructorii au acționat în comun în direcții contradictorii: pe. de 
o parte, au redus masa pieselor pe baza progreselor permanente tehnice și 
tehnologice; pe de altă parte, au mărit masa pieselor datorită creșterii, pre- 
siunilor maxime, vitezei de rotaţie a arborelui și vitezei medii a pistonului. 
Faptul că m, rămîne cvasiconstant de-a lungul anilor sau se modifică puțin, 
arată că, în ansamblu, efectele obţinute s-au compensat. ` 
Puterea litrică. Cel mai mobil indice .de 
ct perfecțiune se dovedește a fi puterea litrică. 


20 


i 


Wo =52 m/s; pry" bolem? 
n =600 rol/min. i 


fi =58 doom: a 


Fig. 24.4. Evoluția unor parametri 
ai motorului diesel, 


A, L Admisiune normolă , .Din relația (24.14) rezultă că reducerea impor- 

4 ap 2 Suprealimenbre tantă a masei raportate mp, în condiţiile m,= 
i jale = ct, se datorește creșterii, în aceeași propor- 
vh” ție a puterii litrice. Pentru anul 1977 nivelul 
a a puterii litrice al unor motoare diesel de auto- 
sh vehicule se arată în figura 24.5. Motoarele pen- 
a tru turism realizează în medie: 33...48 KW/1 
Ha (45...65 CP[I) în Marea Britanie; 37...54 kW/L 
Lp (50...73 CP/l) în Franța și Italia; 33...40 
30y 22 kW (45...55 CP/) în S.U.A.; 37...46 EWJ 
BF a (50...63 CP/1) în Japonia. MAS-urile pentru 
le turisme sport ating 44. ..66 kW/1 (60. ...90CPȚI) 
Pi pentru o cilindree de 1,4...3,5 1. Pentru: Ro- 
| e mânia, vezi tabela 1.5. Motoarele de cursă 
2p 1 ating în medie 96. . . 125 KW/1 (130. . . 170CP/1); 
„aF 4 cele mai bune performanțe realizate de-a lungul 
Ay anilor se arată în tabela 24.1. Substituind rela- 


Lg a TE ţia (1.18) în (24.15, b) rezultă 


: KW] _ en [CP] fer 
Fig. 24.5. Puterea litrică 3 Ja (a); P =+ (b), (24.16 
K toarelor o a "1977. i | 1 300v. ) | 1 | 225,4 ) ( ) 
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razelor de racordare, reducerea grosimii pere- - 


y 
| 


Tabela 24.1 
Indiei de periormanţă ai unor motoare pentru turisme de curse 

Anul | EA s P, E 

fabricaţiei [aaN/em?] [rot/min] [kWh/CP] TERI Twn 
1894 3,4 750 2,7] 3,5 2,8 2,1 
1903 3,9 1200 8,9/12,0 5,2 3,8 
1921 8,1 4250 85/115,0 38,0 27,9 
1953 33,6%) 10 508 433/585,0 393,0 289,2 
1973 23,5%) 7 800 810/1100 204,0 150,1 


*) Motor supraalimentat. 


ceea ce arată că există trei căi fundamentale de sporire a puterii litrice: 
1) creşterea presiunii medii efective; 2) creșterea turaţiei; 3) reducerea numă- 
zului de timpi. MAS-urile și MAC-urile de autovehicule împart între ele pri- 
mele două căi de sporire a puterii litrice. 

MAS-urile nu pot realiza presiuni medii efective foarte ridicate din cauza 
detonaţiei. Perfecţiunile aduse de-a lungul anilor au permis o creștere rela- 
tiv modestă a presiunii medii efective. Din relația (2.21) se observă că, 
la motoarele cu admisiune normală, fiecare factor în parte poate fi sporit 
pe baza progresului tehnic, în limite reduse. Toate perfecționările aduse 
pentru sporirea gradului de umplere și a randamentului mecanic au urmă- 
rit să permită realizarea unor motoare cu turații ridicate. Considerente de 
economie a combustibilului și reducere a noxelor au determinat chiar o 
reducere a mărimii 1/A (se recomandă o creștere a coeficientului de dozaj 
în regimul de putere maximă A > àp). Astfel, singura cale eficientă de spo- 
rire a presiunii medii efective la MAS rămîne creșterea randamentului 
indicat, care se obține îndeosebi prin mărirea lui e. (fig. 24.6). În R.F. Ger- 
mania în decursul a două decenii (1954... 1974) e a crescut de la 8,8 la 10,5, 
ceea ce a produs o creștere corespunzătoare a cifrei octanice „Cercetare” 
(v. pag. 157) a benzinei de la 81 la 99,5. Motoarele pentru turismele de 
sport folosesc în prezent un e = 9...11, iar motoarele de curse, e = 10... 
„..12,5. În S.U.A. creşterea raportului de comprimare Ae a, fost frînată 
de normele severe de poluare. Astfel, între anii 1950—1958 s-a înregistrat 
o creștere de Ae = 0,2/an; între anii 1958...1968, Ae = 0,07/an; în perioada. 
1968. . . 1970, s-a înregistrat o scădere a lui s, Ae = — 0,l/an iar în perioada 
1970. ..1973 Ae = — 0,3/an. Astăzi, situaţia din deceniul al șaptelea s-a inver- 
sat şi anume, în: medie, motoarele europene au un s\mai mare decit cele 
americane (v. cap. 25). 

Calea principală de sporire a pute- ar 
rii litrice la MAS. a constituit-o creș- 
terea turației care, în ultima jumătate 


de secol practic s-a dublat, modelele „— 

din zilele noastre realizînd 5 500... Š, 

.„..6 000 rot/min. - .. SN DA 

. MAC-urile nu pot realiza turatții ri- 1, 17 

dicate din cauza fenomenului de întîr- 3 3 

ziere la autoaprindere, procesului de o Pran e 
formare a amestecului, maselor mari Z ean ; 


în mişcare care dezvoltă forte de iner- „Rig. 24.6. Creșterea randamentului termic 
ţie ridicate. În 1934, 85% din modele al motorului cu raportul de comprimare. 


SAT. 


aveau în medie 2200 rot/min, iar după patru decenii, același număr de 
modele au cu 15% mai mult. Realizările spectaculoase în domeniu sînt repre- 
zentate de MAC-urile cu cameră separată de turism, care ating 4 200... 
...5.000 rot/min (v. cap. 25). 

Calea principală de sporire a puterii litrice la MAC o constituie supra- 
alimentarea motorului, care în ultimii ani marchează o largă răspîndire 
la motoarele de autocamioane (v. cap. 27). 


Compactitatea sau densitatea de putere a motorului reprezintă puterea. 
motorului raportată la gabaritul lui (volumul paralelipipedului care se spri- 


jină pe punctele extreme ale motorului). Pentru motorul de autovehicule - 


compactitatea înaltă reprezintă o cerință, dat fiind spațiul disponibil limi- 
tat. Compactitatea K, este K, = Penaz] LB H, unde L este lungimea moto- 
rului, B — lățimea, H — înălțimea. Compactitatea, depinde în primul rînd 
de puterea litrică. Totuși, un motor poate avea gabaritele mai restrînse 


sau mai largi, în raport cu unele instalații auxiliare (filtrul de aer, carbu- 
ratorul etc.). sad 


24.3. INDICI DE EXPLOATARE ȘI CONFORT 


Indicii de exploatare şi confort definesc acele proprietăţi ale motorului 
care concură la o conducere sigură, uşoară, plăcută a automobilului, precum 
și la o deservire ușoară. 

Sigurânța în functionare sau fiabilitatea reprezintă calitatea motorului 
de a funcționa fără defecţiuni şi fără abateri esenţiale de la caracteristicile 
impuse. Se apreciază prin probabilitatea ca motorul sau organele componente 
să funcționeze normal, un timp determinat, în condiții date, 

Deservirea ușoară se apreciază, prin gradul de complexitate a lucrărilor 
de prevenire a defectelor (lucrări de întreținere) şi de remediere a lor (reparaţii 
curente). Acest indice are un rol important în alegerea. unei formule construc- 
tive de motor. Astfel, deși MAC-ul este mai avantajos sub aspectul cheltuielilor 
de combustibil, complexitatea deservirii lui constituie un factor esențial care 
frînează răspîndirea. lui ca motor de turism. 


Silenţiozitatea este proprietatea motorului de a funcționa cu zgomot redus 
(v. par. 26.6). 


Mersul liniștit și fără trepidaţii se apreciază prin viteza de creștere a 
presiunii în timpul ârderii, prin variaţia vitezei unghiulare a arborelui cotit, 
prin dezechilibrul motorului pe reazeme. 

Pornirea uşoară a motorului rece, înceosebi pe timp de iarnă, înseamnă 
pornirea într-un timp scurt cu un echipament puţin pretenţios și costisitor. 

Adaptabilitate la tracțiune reprezintă capacitatea motorului de a răspunde 
cerinţelor de înaintare a autovehiculului. Adaptabilitatea se apreciază prin 
capacitatea motorului de a furniza o putere superioară în regim de accelerare, 
prin intervalul de turație în care motorul funcționează stabil (coeficientul ci- 
nematic de elasticitate o, = hp, V. cap. 9), prin gradul de creştere a momen- 
tului motor la reducerea turației (coeficientul de elasticitate oy = Memazs| Mep» 
(v. pag. 321). 

Calitatea gazelor de evaenare se apreciază prin natura şi cantitatea sub- 
stanțelor nocive emise de motor (v. cap. 26). 
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Cuaniîn urmă, atenţia. prin- 
cipală era concentrată asupra 
costului fabricației. Răspîndi- 
rea automobilului impune să 
se acorde atenție sporită și al- 
tor indici de perfecțiune a mo- 
torului [4]. Evaluînd indicii de 
perfecțiune pe o scară relativá 
(fig. 24.7) s-a apreciat că în 
deceniul care urmează, indicele 
costul fabricației îşi va reduce 


ponderea în ansamblul indici- 


lor care conduc la alegerea unui 
tip de motor. Productivitatea 
uzinelor ajunsese în anul: 1976 
Ja 13...30 automobile/salariat 
prin folosirea liniilor tehnolo- 
gice tradiționale și la 130... 150 


j i i inii logic 
i t prin folosirea liniilor „tehno € 
EE orda o atenție sporită economi 


care urmează se va ac 


exploatare și confort, dar mai 


in figura 24.7 nu s vedit - 
o E R ea de combustibil în jurul a 


jurul anilor '90 apare astăzi ca o evaluare 


preocupări în 
acestui vârf în 
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25. 


ECONOMIA DE COMBUSTIBIL 


25.1. REG REDUCERII CONSUMULUI DE COMBUS- 


Pe la mijlocul deceniului al optulea s-a declanșat o criză care a rămas cunoscută sub numele 
de criza combustibilului. Atunci, s-a atras atenția, cu severitate că anii care urmau se vor deli- 
mita net de anii care i-au precedat prin aceea că ţiţeiul nu va mai fi un combustibil ieftin, că 
rezervele lui pe glob trebuie gospodărite cu grijă fiind limitate și necesare încă o lungă perioadă, 
deoarece motorul cu ardere internă nu are un înlocuitor. S-a stabilit atunci că nevoia, de energie 
a omului din zilele noastre a crescut în asemenea proporții (fig. 25.1) încît economia de combus- 
tibil, oricît de mică ar fi, devine importantă la scara globului, prin dimensiunea proprie și în 
raport cu rezervele cunoscute. Astfel, s-a inițiat o mare bătălie pentru reducerea consumului 
de energie în toate domeniile, dar cu precădere în domeniul motoarelor cu ardere internă. Eco- 
nomia de combustibil a devenit obiectiv principal în cercetarea, și proiectarea motoarelor, ca, 
generatoare de energie a autovehiculelor care, prin frecările de rulare, aerodinamice și interne 
sînt un mare consumator de energie. S-a descoperit totodată, că, și prin întreținerea; și exploa- 
tarea rațională a motorului și autovehiculului există, rezerve importante de reducere a consumului 
de combustibil, care, dacă nu sînt puse în valoare micșorează său anulează, chiar realizările de 
concepție. 

Consumul mediu de combustibil pentru o persoană situeăză autoturismul printre mijloacele 
de deplasare puțin'6conomice (tab. 25.1). Dar, după cum lumea nu se poate dispensa astăzi de 
avionul rapid, ea nu poate renunța nici la auto- 
turism pentru că acesta a devenit în zilele 
noastre nu numai un mijloc de agrement ci și 
unul de utilitate socială. 

Căile principale de reducere a con- 
sumului de combustibil al unui autove- 
hicul se evidențiază dacă se dezvoltă 
relația (24.3) astfel 


1000, _0,12.P, 


Anul 


Dio = = == ie 
Pa W Po W 
“Mae —, Te co Ste 
4 
4 2 2 E Cemm P, mar W moz 
4 benzină r t po . w a 
Fig. 25.1. Consumul zilnic de combustibil Di Pa anez mer 
echivalent pe cap de locuitor : = l u 
ea industrie; 2 a a a e = Cemm Pemas (25.2) 
lizări individuale, servicii; 4 — alimentație, i fo nis 
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Se înmulțește relația (25.2) cu raportul m/m, m, fiind masa totală 
a autovehiculului încărcat complet și se folosește noțiunea de putere specifică 
P, = P, mar|/m[kKW]t] se obţine 


A 01 u i 1 
Coo = —. ZF Cemm M B == (25.3) 
Po Ọ e W nas 
Tabela 25.1 
Consumul de combustibil pentru diferite mijloace de transport 
Avionul 
si r Tren Autobuz Tren 
Mijlocul de transport Autoturism i ies 
jion! pos aa eaei Ti g uei electric urban diesel 
Consumul de com- 
bustibil . pentru! 
o persoană pej 8,0 | 4,0 păi || A 0,6 0,5 0,4 
100 km, în 1/ = 
100 km pasager 


Din relația (25.1) rezultă dependența cea mai simplă și anume că reducerea 
consumului O10 înseamnă reducerea consumului mediu orar al motorului. 
Relaţiile (25.2) și (25.3) evidențiază însă patru grupuri de factori de care de- 
pinde consumul 0.9: 1) factorii care ţin de performanţele motorului la proiec- 
tare (Cemm» Pemaz) ȘI în exploatare (e); 2) factorii care țin de proiectarea de con- 
cepţie a autovehiculului. (W may sau mP, [W maz); 3) factorii care țin de felul 
serviciului, de trafic, de gradul de încărcare (u, ọ); 4) factorul combusti- 


bil (Pe). 


Mărirea, vitezei maxime de înaintare a autovehiculului (în regim de viteză maximă ĀŪ = 1, 
Ş = 1) nu reduce consumul Cia cum s-ar părea că rezultă din relațiile anterioare, deoarece P emay 
este proporțional cu puterea a treia a vitezei, astfel că raportul Pomar Wmas ~ Whar. Rezultă 
astfel că reducerea vitezei maxime este o sursă importantă de reducere a consumului de combus- 
tibil, care are însă limitări, deoarece același autovehicul urmînd să satisfacă o gamă largă de ser- 
vicii trebuie să permită și reducerea timpului de deplasare pe traseele lungi; pe de altă parte, 
viteza, maximă defineşte și rezerva de putere a autovehiculului, care îi asigură calități dinamice 


Tabela 25.2 
Media puterilor efective maxime Pinan în S.U.A. 
Anul i P mog Anul | Puia | Anul | Pinge 
1930 88 1968 252 1972 162 
1945 108 1970 256 1973 160 
1960 209 1971 239 1976 145 


indispensabile pentru un trafic cu securitate înaltă. De-a lungul a patru decenii, media puterii 
maxime a turismelor americane a crescut, dar motive legate de economia de combustibil și 
reducerea, emisiunilor nocive (v. cap. 26) a determinat trecerea la motoare cu puteri P emag Mai 
reduse (tab. 25.2). Calea cea mai simplă de reducere a puterii P emag este micșorarea litrajului; 
de aceea, în ultimii ani se manifestă tendința de sporire a numărului motoarelor de mic litraj, 
cu cilindreea totală de 0,5...1,0 1. 

© Dacă se dorește ca performanța W mag SĂ rămînă neschimbată atunci din re- 
lația (25.2) rezultă că reducerea lui Pomar Se obține prin m, și P,- Turismele 
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i europene au o putere specifică cu 
28 IE 20...30% mai mică decît aceea a turis- 
melor americane (Dacia 1300 are 
39,7/1,350 = 29,4 kWjt sau 40 CP/tf.), 
dar P, nu se poate reduce prea mult deoa- 


m 
ESI 


- rece se micșorează, unele performanțe ale 


autovehiculului; la autocamioane, pute- 
rea, P, este chiar în creştere (v. fig. 24.1). 
Reducerea masei totale este o cale efici- 


[1/100 k 
| 


entă de micșorare a consumului Cigo 


0 = | Da (fig. 25.2), constituie în prezent o pre- 
SD 1000 100 2000 2500 Kg ocupare principală a constructorilor de 


ml ky] autovehicule, dar include și sarcina con- 
structorilor de motoare de a reduce masa 


Fig. 25.2. Influența masei autovehiculului asupra i 
consumului de combustibil. raportată m p. 


Factorii îi și ọ depind de tipul serviciului, de trafic, în special de traficul 
urban. Pentru un vehicul cu performanțe date (Cemm» Pemaz Și W maz) reducerea 
vitezei de deplasare (W = 10...15 km/h pe artere aglomerate) micşorează 
atît coeficientul de utilizare a puterii % cît şi coeficientul de viteză ọ; în an- 
samblu, raportul jọ scade deoarece 4 ~ W2(W5) iar ẹ ~ W. La reducerea 
raportului 4/g scade și coeficientul mediu de eficiență e, deoarece se micșo- 
rează sarcina motorului, astfel că grupul de factori 4/ge trece printr-un minim 
care defineşte viteza economică de deplasare W,,. Cînd același vehicul trebuie 
să satisfacă toată gama de servicii (urbane, interurbane), ținînd seama de 
viteza limită în orașe Wim se ajunge la soluția Wim < Wes W mas, Ceea ce arată 
că un vehicul cu o performanță ridicată de viteză Wmas (cu mare rezervă de 
putere) este o soluție dezavantajoasă pentru serviciul urban (Wac > Wim) de- 
oarece va conduce la consumuri ridicate de combustibil. Va fi în măsură 
fabricaţia, să diferențieze în viitor motoarele în funcție de tipul serviciului? 
Se apreciază că de-a lungul anilor, cercetarea, proiectarea și fabricaţia și-au 
concentrat atenţia pentru realizarea unui motor cu performanțe înalte 
la sarcină mare și turație nominală, Cmm» Penaz» fiind considerate ca performanțe 
competitive. Se pretinde astăzi cercetării.să găsească mijloacele. de sporire 
a eficienței economice a motorului la sarcini parțiale, cînd viteza vehiculului 
este W&W mas: Deşi reducerea, lui Comm rămîne în continuare o preocupare, 
o sarcină cu mult mai importantă, a devenit mărirea. coeficientului mediu de 
eficiență e, ceea ce se dezbate pe larg în continuare. 


În ultimii ani se folosește un alt indice de performanță al autovehiculului, numărul de 
kilometri (mile) parcurşi cu 1 litru (galon) de combustibil, care se denumeşte parcursul pe litrul 
de combustibil, se notează cu s, şi se măsoară în kilometri pe litru sau kpl (analog cu mpg— mile 
pe! galon; 1 mpg = 0,4 kpl). Se observă că 


5 pl) = 100/Caop (25.4) 


Un autoturism care consumă 7 1/100 km realizează s, = 100/7 = 14,3 kpl (36 mpg). 
Legiferările din S.U.A. obligă pe constructori să ridice pînă în anul 1980 parcursul mediu pe litru 
la 8,0 kpl, iar pînă în anul 1985, la 11 kpl (față de 7,2 kpl în anul 1976). : 
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De dată recentă sînt concursurile automobilistice pentru cel mai lung 
parcurs cu un litru de combustibil. Spre deosebire de mașinile care participă 
Ja concursurile de viteză, de astă dată maşinile se deplasează cu viteze mai 
reduse, sînt ușoare, au motoare mici. O mașină cu-un singur loc, pe trei roți, 
construită de un grup de studenți olandezi a parcurs 730 km cu 1 litru de 
benzină. Cea mai bună performanță a fost realizată în vara anului 1979 de o 
maşină construită de un tînăr din R. F. Germania, care a parcurs cu 1 litru 
de motorină 970 km cu viteza de ...20 km/h. Mașina a fost echipată cu un 
motor diesel de 12,2 cm 3 cilindree, cel mai mic motor realizat vreodată, 


25.2, REDUCEREA CONSUMULUI SPECIFIC EFECTIV DE 
COMBUSTIBIL LA MAS 


Potrivit relaţiei (1.35), Cemim este proporțional cu inversul randamentului 
efectiv maxim, Comin ~ l[Nemar La arderea a 1 kg de combustibil rezultă 
Nemaz = LemasQi sau i 


lra e: Limaz = La Q 
Limas Là Q Q: 


Nemar 


= Nm NNA Nw (25.5) 


unde Lemar este lucrul mecanic efectiv maxim; Limas — lucrul mecanic indicat 
maxim; LO, — lucrul mecanic al ciclului teoretic cu ardere izocoră; Q — căl- 
dura degajată prin ardere; Q, — puterea calorică inferioară; n — randa- 
mentul mecanic; n? — randamentul indicat relativ; n% — randamentul ciclu- 
lui teoretic; a — randamentul arderii incomplete. Se observă că pentru 
a mări PE Tema trebuie sporite toate cele patru randamente. La nivelul cunoa- 
șterii proceselor din motor acest deziderat este posibil acționînd pe un număr 
limitat de direcții fundamentale (fig. 25.3). Motorul de autovehicul fiind 
policilindric randamentul lui reprezintă o valoare medie emaz care este mai 
mică decât cea mai bună valoare ne maz pe care o poate realiza unul dintre cilindri, 
cu diferența An = Nemaz — he maz > 0. Diferenţa An (fig. 25.3, a) este determinată 
de abaterile dintre cilindri (A A — abaterea. de la coeficientul mediu de dozaj; 
A N, — abaterea de la gradul mediu de umplere; An, — abaterea de la gradul 
mediu de evacuare; A — abaterea de la raportul de comprimare mediu; 
A B — abaterea de la avansul optim sau avansul dispozitivului), hotărîte de 
soluţiile constructive și precizia. de fabricaţie. 

Cînd se trece de la nivelul cunoașterii teoretice la nivelul aplicației practice 
se constată că inventivitatea inginerească a creat un mare număr de soluții 
constructive cu aplicabilitate imediată sau de perspectivă. (în speranța că 
costul ridicat sau complicația constructivă nu vor mai constitui factori de 
reţinere), care se referă la procedeul de ardere sau la cîteva sisteme auxiliare 
ale motorului (fig. 25.3, b). 


Pierderile prin îrecare se pot micșora acționînd asupra viscozității 
uleiurilor (fig. 25.4, a) şi a temperaturii optime a acestora, asupra forțelor și 
dimensiunilor suprafețelor portante. Cercetările efectuate în condiţii diferite 
de funcționare a motorului arată (b) că o reducere a pierderilor prin frecare cu 
20%, asigură o reducere a consumului de combustibil cu 5..„6%. Rezerve 


„importante are MAC-ul din cauza forțelor și ariei suprafețelor portante ridicate. 
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Fig. 25.3, Direcţii de cercetare și acțiure pentru reducerea consumului de combustibil, 
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Raportul de comprimare 


variabil reprezintă visul de 4 & 9Dhm/h 

aur al inginerului motorist. %4% e pee 
Deoarece reglajul cantitativ 2 ii 

reduce, la sarcini parțiale, gra- Šas AA 120km/h 

dul de comprimare a ameste- : 225 i] T 


cului, acesta s-ar putea reface 
dacă e ar crește odată cu redu- 
cerea sarcinii, fără a perturba 
calitățile antidetonante ale mo- 
torului. O soluție a fost gă- 
sită pentru motorul diesel - : 
supraalimentat (v. cap. 27). O încercare de laborator a fost realizată în 
România [2], care constă în modificarea volumului camerei de ardere cu un 
piston deplasabil într-un locaș din chiulasă. În prezent mu există o soluție 
simplă aplicabilă la MAS-ul de serie. 

Supracomprimarea înaltă. Supracomprimarea reprezintă procedeul care 
permite folosirea unui raport de comprimare e mai mare decît raportul de 
comprimare la limita de detonație e, determinat de arhitectura camerei de 
ardere și cifra octanică: disponibilă COD. Gradul de supracomprimare GS = 
= (2—e4a) ease determină la stand, motorul funcționînd la plină sarcină, cu avan- 
sul optim la declanșarea scînteii Bopp la limita de detonație. Se modifică e pînă 
se găsește e, pentru Bope și benzina data. Dacă se mărește e, €> eg, apare 
detonaţia. care se elimină prin reglajul B < Bop (V. par. 5.5.2), urmat deo 
reducere de putere și o creștere a consumului specific de combustibil. 

„S-a arătat că rapoartele de comprimare mari reprezintă o soluţie sigură și 
eficientă pentru reducerea consumului comm, dar supracomprimarea. s-a. ela- 
borat și s-a dezvoltat ca procedeu pentru mărirea coeficientului mediu e, 
adică pentru reducerea consumului de combustibil în regimurile sarcinilor 
parțiale. Ea se aplică astăzi curent, dar are valori reduse, GS = 8...10%; 
supracomprimarea înaltă, cu GS>25...30%, este o soluţie de viitor. Mărirea. 
raportului de comprimare. între 8...12 aduce un spor de randament la plină 
sarcină (pentru 8 = Bop) de aproximativ 5% pentru fiecare unitate, dar 
pretinde creșterea cifrei octanice cu o unitate pentru 
fiecare spor de randament de 1%. Dacă s-ar aplica 
această soluție ar crește consumul de benzină Super 
(CO > 100). Supracomprimarea înaltă are în vedere 
menţinerea cifrei octanice la nivelul actual (CO = 98), 
sacrificînd însă puterea și consumul specific la plină 
sarcină prin reglarea avansului la limita de deto- 
nație Ba (fig. 25.5) astfel că Ba < Bop- Pe măsură 
ce se reduce sarcina, scade pericolul de detonație, 
iar. Ba creşte. Egalitatea Bia = Bom precizează sar- 
cina cea mai mare (coeficientul de sarcină xa); 
la care motorul supracomprimat. dezvoltă : Nemas 
fără detonație. Pentru x < xa devine posibilă funcți- 
onarea pe cararacteristica optimă de avans, deoa- 
Zece Bope < fra. Dispozitivul de reglare a avan- 
sului cu sarcina asigură Bars < Bori în mai multe feluri 
fig. 25.5. Principiul, supra- îi funcţie de soluția constructivă. Curba Pais urmă- 
` comprimării motorului.  'rește îndeaproape pe Bop ceea. ce permite funcți- 


20 ~~~ MEW 5 


wo w wg o o A 
Temperatura uleiului dap E] 


Fig. 25.4. Influența pierderilor prin frecare asupra 
reducerii consumului de combustibil. 
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a ER E ERIE z z jo 
onarea pe caracteristica de consum Cep» dar nu poate fi realizată cu POES | ks le LE i> 
sistemele actuale. Se crede că comanda electronică a avansului va deveni EREE: ELL $ 
realizabilă în deceniul următor, -va asigura avansul optim pentru orice regim = se RES AN 
şi va permite o creştere a coeficientului e cu 6...8%. Dispozitivele de astăzi 3 Bo As 3 x. 
furnizează. o caracteristică, de avans de tipul faispa iar Ce > Coop. Dar, la e si Ole, z 
sarcini parțiale, motorul funcționează cu un e mare ceea ce asigură o creștere ! E o Ea: a j AZN 
a coeficientului e și deci o scădere a consumului Qoo cu 15...20%.. ae îi beata 

Aplicarea supracomprimării este justificată de faptul că un motor de auto- E se Sa, $ 
vehicul funcționează rar, uneori deloc, la plină sarcină. Cercetările efectuate cu | OPE THa E S 
motorul românesc ARO-L 25 [14] aplicat pe turismul „tot teren” ARO 240 și Se aot RS a ta 
pe autofurgoneta TV12F arată că. frecvența sarcinilor mari este neglijabilă S-a ua L[dssei Jima] d 
(fig. 25.6, a şi b), regimurile cele mai frecvente (suprafața hașurată) acoperind EERI ea 
o mică parte din domeniul de funcționare à motorului (fig. 25.6, c și d). Pre- FEED Ri SS ÎS] eT E Š 
supunînd că prin reglarea avansului la limita de detonație, un motor cu i ja a a | IE 
e = 10 realizează la plină sarcină același c, ca în condițiile e = 8 (fig. 25.7, Sage 5z pa 
punctul 1) rezultă că în tot domeniul de sarcini reduse, pentru care x < xa j ELETE h = Š 
se obține pe stand o reducere a consumului c, de 15%. Influența rapoartelor pa Seg De i 
înalte de comprimare la MAS se explică sub aspect termodinamic și cinetic să € Ba i A 
(v. par.+5.5.3). Pentru o viteză medie de ardere de 0,03...0,05 (fig. 25.8), sa 3 Sa | ZI 

- sea B 
q este practic invariabil, dar se reduce repede cu aproape 50% cînd & < 0,03, PEE 3 $ TEN $ 
ceea ce se întîmplă la sarcini reduse din cauza presiunilor mici din cilindru. ] SOE zË [a Aan 
Or, valori ridicate ale lui e permit refacerea vitezei de ardere prin efectul pe da SSE Ş sa a.s Sar 
care-l exercită asupra vitezei de reacție, ca urmare a creșterii presiunii și tem- ge [4236')/n3) a 
peraturii, ceea ce reduce grosimea zonei de ardere din spatele frontului de Fu & ao A 


aprindere. Mărind viteza de reacție, supracomprimarea permite totodată 
sărăcirea amestecului, ceea ce înseamnă arderea mai completă a combustibilu- 
lui sau creșterea randamentului n: Astfel, s-a constata că motorul funcțio- 
« nează la fel de stabil cu A = 1,2 ca și cu A = 1,06 cînde = 12 față de s =9, 
ceea ce se ilustrează prin rezultatele obținute la încercări de cale, cu un motor 
de serie de 1,6 1 (fig. 25.9). Din relaţiile (2.21) și (1.35) rezultă tà ~ N| Pee 
S-a dovedit [6] că la reducerea sarcinii se obține pentru diferite motoare și 
diferite turaţii aceeași dependenţă c,A (fig. 25.10). Aceasta înseamnă că la 
sarcini parțiale, orice procedeu care asigură funcționarea motorului cu un A 
mai mare va antrena o reducere a consumului specific c,. S-a arătat (v. par. 5.5.1) 
că la sarcini parţiale do, < 1 pentru a reface viteza de reacție, micșorată de 
proporția mare de gaze reziduale în amestec. Prin supracomprimare devine j 
posibilă refacerea vitezei de ardere fără îmbogățirea amestecului sau cu un 
grad mai mic de îmbogățire, ceea ce reprezintă un avantaj suplimentar ținînd 
seama de corelația c, à ~ Nef Pe 
În exemplul considerat anterior (v. fig. 25.7) s-a obținut un grad de supra- 
comprimare GS = (10...8) - 100/8 = 25%. Se estimează că în anul 1990 i 
se vor realiza motoare cus = 12...14 care vor funcționa cu CO = 98, ceea ce 
corespunde astăzi la e = 8. Realizarea în perspectivă a unor grade înalte de 
supracomprimare (GS = (13 — 8): 100/8 = 62%) va fi posibilă numai dacă se va 
progresa și în domeniul perfecționării camerei de ardere. În anul 1976, 
M. May .a realizat și brevetat o cameră de ardere care, aplicată pe un motor 
cunoscut astăzi sub denumirea de motorul „Fireball”, a permis aplicarea supra- 
comprimării înalte, cu e = 13... 14, asociată cu o anumită creștere a coeficien- l 
tului de dozaj. Camera de ardere este plasată în chiulasă, în dreptul supapei 
de evacuare (fig. 25.11). Supapa de admisiune este retrasă față de marginea 
chiulasei cu 2. . . 3 mm, iar spațiul de sub supapă este legat de camera de ardere 
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Fig. 25.7. Eficiența supracom- Fig. 25.8. Dependența randamen- ï 
primării motorului la, sarcini re- tului indicat de viteza relativă Š 4 
duse. medie de ardere. se 


prin un canal C. Spre sfîrşitul cursei de comprimare, fluidul motor din dreptul 
supapei de admisiune este deplasat prin canalul C în camera de ardere, unde 
se organizează o mișcare de rotație. Bujia a fost plasată într-o zonă ferită de 
turbulența, inițială pentru a se asigura stabilitatea aprinderii. Camera de c 
ardere a fost aplicată pe un motor de serie VW de 1,5 1, la care s-a mărit i S Firebali” (a) şi performanțele ci (b, 0). 
raportul de comprimare de la 9,7 la 16 dar s-a menținut nivelul inițial de putere ] Fig. 25.11. Camera de ardere ,, ; 
și cifră octanică. Caracteristica de consum. Caop (b) și izoparametricile de consum 
specific (c) arată performanţe deosebite, obținute mai ales la viteze mici de 
înaintare și în comparaţie cu alte motoare cu soluții clasice. Economia de 
combustibil este de 15...20%. Totodată, s-a obținut reducerea lui Cmm Sub 
200 g/kWh (175gt/CPh). 

Camera. de ardere Toyota reprezintă o încercare recentă destinată strict 
arderii amestecurilor sărace. Camera de ardere este divizată în două compar- | 
timente (fig. 25.12, a). În cursa de comprimare, amestecul omogen din cilindru 
trece în camera separată. Arderea inițiată de scînteie în camera separată 
produce un jet de gaze fierbinți în cilindru, care trece cu viteză mare prin ) 
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Fig. 25.9. Influența coeficientului de dozaj Fig. 25.10. Dependența produsului c,:A de 


asupra consumului specific de combus- presiunea medie efectivă. 


yota” şi influența ei asupra gradului de disper- 
tibil în condițiile supracomprimării. 
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Fig. 25.12. Camera de ardere Re S 
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a = 1,32...1,5 cu o dispersie ciclică minimă (b). Pentru A = 1,3 s-a obți- 
nut o reducere a consumului specific de combustibil. Stabilitatea aprinderii 
este puternic influențată de poziția bujiei. Prin deplasarea bujiei spre orificiul 
de ieșire (c) s-a redus sensibil gradul de dispersie ciclică (4), ceea ce atrage 
atenţia că gazele reziduale au o influență importantă asupra dispersiei ciclice 
care nu a' fost suficient studiată pînă astăzi [7]. Procedeul n-a fost asociat 
cu Supracomprimarea înaltă. 


Stratificarea amestecului. Prin stratificarea amestecului se înțelege distri- , 


buţia neuniformă a combustibilului în fluidul motor cu formarea unor cîmpuri 
de concentraţie în camera de ardere, caracterizate prin amestecuri bogate în 
dreptul bujiei și amestecuri sărace în zona opusă bujiei. Dacă A este coeficien- 
tul mediu de dozaj al amestecului din cilindru, atunci în dreptul bujiei re- 
zultă Ap = A— A), iar în zona opusă bujiei zos = A+ Aà, unde AA>0. 
Scopul principal al stratificării este de a arde amestecuri sărace cu un coeficient 
mediu A > 1. Ideile fundamentale ale stratificării sînt: 1) de a iniția arderea. 
în amestecuri bogate ceea ce asigură o mare stabilitate la aprindere și reducerea 
gradului. de dispersie ciclică; 2) de a dezvolta arderea în amestecuri sărace, 
ceea ce asigură un randament superior. S-au dezvoltat două procedee de stra- 
tificare a amestecului: 1) stratificarea cu cameră de ardere unitară (fără 
divizarea camerei de ardere); 2) stratiticarea cu cameră de ardere divizată. 
În ambele cazuri amestecul se prepară prin carburaţie, prin injecție, sau prin 
ambele procedee. Stratificarea cu prepararea amestecului prin carburaţie 
pretinde de obicei o a treia supapă (de aici denumirea de motor cu trei supape). 
‘Sistemul: Ford Proco (Programmes 
combustion) reprezintă un procedeu 
de  stratificare cu cameră unitară 
(fig. 25.13, a), bazat pe injecţia de 
benzină în dreptul bujiei, spre sirîșitul 
cursei de comprimare. Ş 
Stratificarea amestecului prin divi- 
zarea camerei de ardere a fost aplicată. 


a T ornpror ` sme etecutir 


Hs kat în anul 1973 pe motorul de serie Honda 


CVCC, de 4 cilindri, 1948 cm, care 
dezvoltă 47,8 kW (65 CP) la 5000 
rot/min. Compartimentul de volum con- 
stant (fig. 25.13), în care se plasează 
bujia este alimentat cu amestec bogat, 
de un carburator independent prin o 
a supapă auxiliară (motor cu trei supape). 
upapa ae admisie i £ A A 
în cgmero seogmato-, AL NEA Sistemul permite arderea unor ames- 
m } P DOA tecuri foarte sărace dar conduce la o 
i creştere a consumului specific de com- 
bustibilcu 10% și o reducere a puterii cu 
10...30%. N-a fost asociat cu supra- 
comprimarea înaltă. 

O cameră de preardere fără supapă, 
cu stratificare prin injecție de benzină 
| a fost montată în chiulasa unui motor 
= VW, cu e = 9 (fig. 25.14, a). Amestecul 
Fig. 25.13. Procedee de ardere ,Proco” din cilindru este preparat separat prin 

Şi „O VCO, injecție cu comandă electronică, frac- 
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V cu injecție de benzină şi per- 
formanțele ci. 


Fig. 25.14. Camera de ardere divizată VI 


iind inj i în galeria de admisiune, în fața 
i -cipal din doză fp fiind injectată în ga adı ne, în 
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i rtant este faptul că pentru fos > 1, arderea decurge incomplet, concen- 
E ibi » . A S £ 
i ensibil. : ts m SE 
mr a rute de preardere (fig. a NE ee, e po Şi 
ă iaj = 0,29 Ve), a ios încercată. t otor SI 
E e T na a d desenat în trei esta e e 
arii pala a i rezultat de excepție: consumul specific indicat n 
au c 1 t 
tic cu sarcina. 
BC snera de ardere SKS Porsche (e = 85) 
mente, cu injecție în conducta de admisiune $ 


fixează bujia. Modificînd volumul Ves în limitele ( 


este alcătuită din două comparti- 
i în camera separată în carese 
0,03. .0,6) V, s-a găsit că 
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rezultatele sînt satisfăcătoare dacă V, < 0,2 V, Înregistrarea presiunii în 
camera separată și în camera principală arată că fluidul motor nu se deplasează 
în timpul sau după ardere, din cilindru în camera separată. 

Camera de ardere British Leyland a fost realizată prin transformarea unui 
motor diesel cu camera de preardere. S-au micșorat dimensiunile camerei de 
preardere și s-a redus e la 9,5. Motorul a fost alimentat cu un carburator 
iar în camera separată s-ă montat a treia supapă. 

Comparind consumurile specifice minime pentru motoare cu procedee 
diferite de stratificare (fig. 25.16) se observă că ele variază în limitele 250... 
300 g/kWh (182...222  gf/CPh) şi înregistrează diferențe mari, peste 50%, 
la sarcini reduse. Din încercarea diferitelor. tipuri de cameră de ardere cu 
amestec stratificat (s-au propus, peste 200 de variante) se poate conchide că 
ele nu dau încă satisfacția deplină în ceea ce privește reducerea consumului 
de combustibil, deși toate reușesc să funcționeze cu amestecuri sărace. Ele au 
fost elaborate mai ales pentru reducerea emisiunilor poluante (v. cap. 26) 
și s-au dovedit parțial eficiente sub acest aspect. 

Pentru economia de combustibil, limita principală a procedeelor este creș- 
terea adîncimii zonei de ardere din spatele frontului de aprindere, ceea ce am- 
plifică durata arderii. Încă de la început a fost dovedit că o cameră divi- 
zată pretinde o benzină cu cifră octanică mai redusă cu circa 10...15 unităţi, 
datorită jetului de gaze fierbinţi. Acest avantaj se pare că nu a fost pus încă 
în valoare, deoarece toate cercetările cu camere divizate s-au făcut la rapoarte 
de comprimare egale sau apropiate de cele ale motoarelor standard. Este rațio- 
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Fig. 25.15. Camera de ardere a unui motor cu trei Fig. 25.16. Comparație între perfor- 
supape şi injecție de benzină. manțele de consum specific ale unor 
camere de ardere : 


7 — British Leyland (1,185 1); 2 — British 

Leyland (1,5 1); 3 — Texaco; 4 — Honda 

CVCC; 5 — Porsche; 6 VW; 7—VW2; 
. 8 — British Leyland standard. 
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Tig. 25.17. Încălzirea, intensă a amestecului la sarcini reduse. 


nală experimentarea camerelor divizate în condiţii de Speer, maa 
și sărăcire avansată a amestecului deoarece astfel s-ar asigura arderea ce a 
pletă a amestecului și reducerea duratei de ardere, prin micşorarea zonei e 
reacţie din flacără. Asocierea stratificării o cu supracomprimare: 
înaltă a un deziderat pentru cercetare. AAS i 
E A Sabent didi: Formarea amestecului prin ul 
este deficitară în câteva privințe și anume: 1) vaporizarea și a cana e 
zinei cu aer, mai ales la sarcini mici; 2) distribuția uniformă a ame a 
între cilindri; 3) capacitatea de răspuns la cerințele de cale, în E T 7 
zitorii. Vaporizarea și amestecarea se intensifică prin: 1) Ee E 
curgere prin camera de amestec și prin conductele de ra apa, a Pp BE 
gradului de încălzire a amestecului. Ambele procedee sînt restric w p ae 
performanțele de vîrf. De aceea, perfecționarea carburatorului s-a dezv ni 
în direcția diferențierii condițiilor de preparare a amestecului în regimuri 
de vîrf și regimurile de sarcini mici și mers încet. 


în conducta principală (fig. 25.17) se prevede o derivație 1 cu sopțizace, i nică îm na 
rește viteza de curgere) care încălzeşte amestecul. În caron rator se prevăd ia cl A i 
clapeta 2 controlează amestecul la mers în gol și sarcini mici; clapeta 3 ina = vs a 7 
50%, din sarcina maximă. La sarcină totală, ambele obturatoare sînt Gita iar ami da ea 
deplasează direct spre galeria de admisiune datorită, rezistențelor mai mici de seal 5 d 
vitezei de curgere la sarcini mici se obține prin confecționarea, carburatorului cu en o ? 
de amestec. O soluție recentă o constituie carburatorul cu trei camere de amestec (; = ; : i 
treapta, I are o singură cameră de amestec, ceea ce amplifică sensibil viteza, de curgere A zl 
a II-a are două camere de amestec care lucrează în paralel și asigură, performanțele de E E e e: 
de curgere moderată, distribuție mai uniformă a combustibilului); Treapta a II-a intră în func- 


Fig. 25.18. Carburator cu trei 
camere de! amestec, 


ţiune prin comandă pneumatică, (v. fig. 17.37). Car- 
buratoarele în trepte sau cu încălzire diferențiată 
reprezintă, soluții mai complicate care nu s-au 
generalizat. Încălzirea, diferențiată a amestecului 
în raport cu sarcina și amplificarea vitezei de curge- 
re la sarcini mici permite reducerea, gradului de 
îmbogățire. a amestecului și distribuția mai unifor- 
mă a combustibilului între cilindri. 
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Se apreciază că dacă s-ar elimina neu- 
niformitatea dozajelor dintre cilindri, mo- 
toarele ar funcționa cu Ap = 0,95 în loc 
de 0,8...0,85 și cu Ae = 1,2...1,3 în loc 
de 1,08...1,15 (v. par. 5.5.1). Carburatoa- 
rele simple conduc la: abateri A? = 


[g kWh] TEg/ CPA] 
A ori “adaterea dela valoarea mi 


eoo 
olerea À pentru 40! 3 an x i i 
afet ie 40 molar = + 0,4...0,5 față de dozajul mediu 


(sarb) preparat în carbutator, ceea ce 
mărește consumul specific față de valoa- 
rea determinată la motorul monocilindric 
(fig. 25.19, a). La reducerea turaţiei, aba- 
terea A A crește sensibil (b), deoarece vite- 
zele de curgere se micșorează și vaporizarea 
decurge incomplet. Faptul că vaporizarea 
insuficientă răspunde de distribuția neuni- 
formă a combustibilului a fost evidențiat 
Fig. 25,19, Abaterile de la coeficientul Prin alimentarea motorului cu combustibil 
mediu de dozaj. gazos cînd abaterile A A s-au redus pînă la 

0,02... 0,04. S-au experimentat două 

colectoare de admisiune, unul pentru sarcini mici, cu secțiune redusă și încăl- 


zire intensă, altul, pentru sarcini mari, cu secțiune sporită, fără încălzire. În 


primul caz s-a redus AA de la 0,55 la 0,08, astfel că la 1/2 din sarcina totală 
€,.s-a redus de la 340 g/kWh (250 gf/CPh) la 285 g/kWh (210 gt/CPh). Orice 
inițiativă în acest domeniu este încă de mare actualitate dacă se menţine la 
nivelul unei soluții simple sub raport constructiv. 


Dintre regimurile tranzitorii, regimul de mers în gol forțat s-a bucurat 
de o atenţie sporită, dat fiind că în acest regim motorul consumă combustibil 
deși nu trebuie să efectueze lucru mecanic. La mers în gol forțat obturatorul 
este în poziția de mers în gol, dar turația motorului este mai mare decît turația 
de mers în gol, motorul fiind antrenat de roţile automobilului. Singurul dispo- 
zitiv în funcţiune este dispozitivul de mers în gol, care furnizează chiar o 
cantitate sporită de combustibil, depresiunea. din spatele obturatorului fiind 
foarte mare. Soluţia cea mai simplă de economisire a combustibilului este 
de a întrerupe alimentarea cu combustibil în acest regim, ceea ce revine la 
scoaterea din funcțiune a dispozitivului de mers în gol. Dispozitivul care rea- 
lizează această sarcină. (fig. 25.20, a) este alcătuit din camera C, separată în 
două-compartimente de membrana M și prevăzută cu trei orificii: orificiul 7, 
de legătură cu mediul ambiant; orificiul 2, de legătură cu tubul de mers în gol 
MG; orificiul 3, de legătură cu zona din spatele obturatorului. Pe membrana 
acționată de arcul A se fixează supapa S. La turaţia de mers în gol forțat, 
membrana. învinge tensiunea arcului și eliberează orificiul 2; tubul MG se 
pune în legătură cu atmosfera. și încetează funcționarea. Soluţia este cunos- 
cută de mult, dar procedeul s-a dovedit obiecționabil deoarece nu asigură 
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Fig. 25.20. Dispozitive pentru mersul în gol forțat. t 
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revenirea promptă la intrarea motorului în sarcină. S-a stabilit că timpul de 
revenire este de 1,4 s, dintre care 0,6 s pentru deplasarea benzinei prin carbu- 
rator, iar 0,8 s pentru deplasarea prin conducta de admisiune. Pentru un tra- 
fic aglomerat timpul de revenire compromite securitatea circulației. Recent 
s-au adoptat legiferări care limitează timpul de revenire la 0,3...0,4 s. De-a 
lungul anilor s-au brevetat peste 100 de dispozitive, dar numai cîteva din ele 
s-au aplicat. O soluție simplă aplicată pe un turism Volvo constă din supapa 7 
(b) fixată pe obturator și controlată de arcul 2. În regimul de mers în gol 
forțat supapa se deschide, depresiunea se micșorează, iar dispozitivul de mers 
în gol se dezamorsează parţial, ceea ce nu compromite efectul de frînare exe- 
cutat de motor și sărăcește amestecul. Un dispozitiv de amortizare (dash —pot) 
micşorează viteza de închidere a obturatorului. La eliberarea bruscă a pedalei 
de accelerare, pîrghia 7 (c) fixată pe axul obturatorului are o cursă liberă q, 
după care se sprijină pe şurubul 2 introdus în bucșa 3, fixată'de membrana 4, 
acționată de arcul 5. Camera de presiune 6 se umple cu ulei sau aer; pe por- 
țiunea. o pîrghia se deplasează lent pe măsură ce uleiul trece din camera de 
presiune 6 în interiorul bucșei prin orificiul calibrat și apoi în compartimen- 
tul 7. Eficienţa dispozitivului se arată în (4). 

Injecţia de benzină cu comandă electronică. Cu 25 ani în urmă, injecția 
de benzină a fost aplicată pentru prima dată la un motor de turism (în anul 
1954, Mercedes-Benz aplică un sistem de injecție directă în cilindru, la turi- 
smul sport 300 SL, asemănător cu sistemul de la motorul diesel, iar în anul 
1957 realizează sistemul de injecție indirectă. și continuă în poarta supapei de 
admisiune). Avantajele injecției de benzină au fost deja menționate (v. cap. 
18); procedeul n-a găsit răspîndire în trecut din cauza costului ridicat și a difi- 
cultăţilor de întreţinere. În ultimii ani injecţia de benzină se bucură din nou de 
atenție, deoarece, completată cu comandă și control electronic, este în măsură 
să asigure performanțe net superioare în trei direcții: 1) reducerea consu- 
mului de combustibil; 2) reducerea emisiunilor nocive; 3) ridicarea gradului de 
securitate a conducerii turismului. În anul 1978 peste un milion de turisme 
au fost echipate cu sistemul de injecție K și L — Jetronic. Superioritatea sis- ` 
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temului de injecție cu comandă electronică se manifestă în: 1 izia 

zare a combustibilului în aer; 2) uniformitatea dozării apa a 
cilindrii, abaterile - de la valoare medie fiind AA = 0,03...0,05; 3) se = 
aa şi controlul independent al funcțiilor de dozare. Injecţia cu ua Lia 
electronică a devenit posibilă prin realizarea unui injector acţionat electric 
care permite comanda electronică a deschiderii și este de construcție foarte 
simplă în raport cu injectorul motorului diesel. Injecţia se produce disconti- 
nuu, în galeria. de admisiune, în fața supapei fiecărui cilindru. 


Injectorul este un: sistem cu un pulverizator 7, cu orificiul controlat de 


un ac 2,'cu sau fără știft (fig. 25.21, a), sprijinit pe tija 3. Acul i 
A pe Sr gna 4şi sala oona de a a ese 5 care iei S 
: un bloc electronic. Injecți ibil sı 
sub acțiunea unei diferențe constante de ae ir SN 1 a 
scop un regulator de presiune este prevăzut în circuitul de alimentare cu ben- 
zină, care, în funcție de presiunea (depresiunea) din conductă de admisiune 
reglează presiunea din circuit. Pe această cale doza de combustibil poate fi 
comot cu mare precizie și devine dependentă numai de durata de des- 
a idere a supapei, care trebuie să fie de 2,5...9 ms, cu o durată de ridicare 
e 1,5...1,7 ms şi de așezare pe sediu de 1,0. . . 1,2 ms. Durata impulsului des 
comandă še stabileşte de către blocul electronic pe baza programului memorat 
în funcție de sarcină și turație. Blocul primește două semnale electrice unul, 
de la un dispozitiv care precizează poziția obturatorului, altul de la distribui 
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Fig. 25.21. Supapă-injector injecție di i 
$ e 23.21. z ctor pentru injecție discontinuă în galeria 
de admisiune (a); dispozitiv pentru determinarea debitului de a (b). 
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torul de aprindere, care precizează turaţia. S-a verificat experimental că in- 
jecția de benzină, se poate declanșa în diferite momente ale procesului de 
admisiune, fără implicație pentru ardere. Aceasta a permis simplificarea 


- Blocului de comandă care poate asigura. intrarea succesivă și nu simultană în 


funcţiune a supapelor-injector. 

Debitul de aer se determină prin înregistrarea presiunii absolute și tempera- 
turii aerului din conducta de admisiune, semnale care se transformă în densi- 
tate în blocul electronic; fiind înregistrată și turația, rezultă debitul de aer. 
Procedeul s-a dovedit nesatisfăcător, de aceea s-a. dezvoltat recent un. dispo- 
zitiv special pentru măsurarea debitului de aer. Dispozitivul este alcătuit din 
o clapetă 7 (fig. 25.21, b) care se introduce în circuitul de aer; clapeta, fixată 
pe un ax se rotește sub acțiunea depresiunii și acționează un potențiometru 2 
care transformă unghiul de rotație æ într-un semnal de tensiune și-l transmite 
blocului electronic de comandă (BEC). Relaţia dintre tensiune și unghiul de 
rotaţie este neliniară, ceea ce este convenabil deoarece și relaţia dintre debitul 
de aer și unghiul de rotaţie este logaritmică. Clapeta de compensare 3 se 
deplasează în spaţiul de amortizare 4, ceea ce elimină vibraţiile clapetei Ty 
Dispozitivul trebuie să măsoare debite de aer care. variază în raportul 1/40 
(mers în gol/plină sarcină). Pentru mărirea preciziei, debitul de aer la pornire 
„este furnizat de derivația 6. : a s 

Sistemul de, alimentare cu combustibil este alcătuit din rezervorul 7 
(fig. 25.22), pompa 2 antrenată independent de motor, de către un motor 
electric la turație constantă, filtrul 3, regulatorul de presiune 4 și supapele- 
injector 5. La pornirea motorului rece se foloseşte un injector independent 6. 
BEC primeşte patru semnale electrice în regim normal de funcționare: unul 
(a) de la dispozitivul de control al obturatorului pentru sarcină; al doilea (b) 
de la distribuitorul 7 pentru turație; al treilea (c) de la termometrul 8, care 
precizează. temperatura apei de răcire ; al patrulea (d) de la potențiometrul 9 
care precizează. debitul de aer. La pornirea motorului rece semnalele de in- 
trare în BEC, de la termometrul 77 împreună. cu injectorul de pornire 6, acu- 


mulatorul 72, dispozitivul de control al presiunii de pornire 13 împreună. cu 
pompa 2 și de la potențiometrul 9, se transmit prin releul 70, care face posibilă 
cuplarea. și decuplatea injectorului de pornire 6 și reglajul dozajului pînă la 


încălzirea motorului. 


Fig. 25.22. Injecţie de benzină cu comandă, electronică. 
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Fig. 25.23. Performanțe ale injecției de benzină cu comandă electro- 


nică: 1— test CVS; 2 — deplasare urbană; 3 — deplasare inter- 
urbană; 4 — autostradă; 5 — aptitudinea de conducere. 


Au fost efectuate încercări pe un stand cu role, după cicluri caracteristice 
care simulează deplasarea turismului în condiții de cale, cu un motor de 1,9 1, 
montat pe un turism și echipat succesiv cu un carburator bine reglat şi cu 
sistemul de injecție cu comandă electronică L- Jetronic; încercările au continuat 
pe cale, pentru a determina aptitudinea de conducere (întrucît nu există norme 
pentru acest test, turismul a fost condus de mai mulți conducători care au 
apreciat, pe baza unui punctaj, comportarea motorului la accelerare, decele- 
rare, mers în gol etc.). Rezultatele, arată că (fig. 25.23) pe caracteristica exte- 
rioară, prin injecție electronică, se obține o economie de combustibil de circa 
10%, iar în condiţii de cale, de 11...17%,, fiind în bună parte determinată 
de mărirea coeficientului mediu de dozaj A și restrîngerea intervalului de va- 
riație AA, ceea ce a asigurat arderea mai completă a combustibilului. 

Aprindere cu comandă electronică. Înlocuirea sistemului clasic de aprin- 
dere cu un sistem electronic devine o soluție interesantă cînd există un BEC 
deoarece acesta poate asigura corecția avansului la declanșarea scînteii după 
legea optimă. Dispozitivul clasic produce o suprafață schematizată (fig. 
25.24, a) dar comanda electronică deplasează avansul în funcție de turație (n) 
şi sarcină (Apa, — depresiunea din conducta de admisiune), pe suprafața 
optimă (0), ceea, ce sporește economia de combustibil cu încă 5.. . 6%. 

Sistemul de distribuţie este susceptibil de îmbunătățiri, fiind dimensionat 
cu precădere în raport cu cerințele de vîrf ale motorului. Dacă ridicarea supapei 
ar deveni variabilă cu sarcina la MAS sau cu turaţia, atît la MAS cît și la MAC, 
viteza de curgere prin orificiul de admisiune s-ar menţine la nivelul realizat 
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în regimurile de vîrf și ar asi- 
gura o ameliorare sensibilă a - 
procesului de amestecare și 
ardere a combustibilului, cu 
reducerea consumului de com- 
bustibil. Chiar în condiţiile unui 
motor cu faze fixe de distribu- 
ţie, reglarea acestora în raport 
cu frecvența regimurilor de 
funcționare ar putea fi încă 
avantajoasă, 


Pe motorul ARO L 25 echipat cu un 
mecanism planetar de variație a fa- 
zelor de distribuție (v. par. 16. 1.6) s-a 
cercetat [ 15] influența perioadei de des- 
chidere simultană A ag, a supapelor 
asupra consumului specific de combus- 
tibil în regimuri de sarcină și turație 
reduse și s-a găsit (fig. 25.25, a) că ce 
scade cu 9%, la mărirea lui A gg, de la 
0 la 30*RA și se mai adaugă 4%, cînd 
se optimizează poziția pe ciclu, defi- 
nită prin &, (v. fig. 2.19), a perioadei 
Aga, Explicaţia acestor rezultate a 
fost căutată în influența, care se 
exercită asupra masei de gaze rezidu- 
ale (b), deoarece ele acționează ca in- 
hibitor al reacției, produc instabilitatea, 
aprinderii, împiedică propagarea flăcă- 
rii (v. fig. 26.5). Reducînd masa rela- 
tivă de gaze reziduale s-ar obține o 
ardere mai rapidă cu un randament 
mai bun. 


Fig, 25.24, Variația avansului realizată cu un dispozitiv 
standard (a) și cu un dispozitiv de comandă elec- 
tronică (b). 


Prognoză pentru anul 1990. Supracomprimarea înaltă, asociată cu per- 
fecționarea camerei de ardere în privinţa stabilității la aprindere şi înclinării 
la detonație, ar permite unui MAS să ajungă la consumul specific efectiv de 
combustibil minim minimorum al unui MAC din zilele noastre (Cemm S 
258 g/kWh (190 gf/CPh), ceea ce reduce consumul Qo cu 10...15%. Adău- 
gînd injecţia de benzină cu comandă electronică, care ușurează în plus arderea 
amestecurilor sărace, și comanda electronică a avansului la declanșarea scîn- 
teii, MAS-ul ar atinge și coeficientul mediu de eficiență € al MAC-ului de astăzi, 
ceea ce ar însemna o reducere suplimentară, cu 10...15%, a consumului 
Ĉio Este de sperat ca ultimele realizări în domeniul arderii, „alimentării 
şi aprinderii, care permit reglaje îmbunătățite de dozaj şi avans, să fie puse la 
punct în următorii zece ani și trecute în producția de serie. Astfel, luînd 
MAC-ul ca motor de referință, care ilustrează un nivel de performanță deja 


atins, se poate face prognoza că peste un deceniu, motorul cu aprindere prin 


scînteie care echipează un autoturism va consuma cu 25.. .30% mai puţin . 
combustibil decît în' zilele noastre. 
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Fig. 25.25. Influența duratei de deschidere simultană a supapelor asupra 
unor performanțe; x; — momentul față de pmi, cînd supapele au acecași 
ridicare hsa = fse 


25.3. MOTOARE DIESEL RAPIDE PENTRU AUTOTU- 
RISME i 


Încercarea de a echipa un autoturism cu un motor diesel este mai veche. Pentru prima dată, 
în anul 1936, Daimler-Benz a echipat un turism cu motor diesel cu cameră de preardere, cu 
patru cilindri, de 2,6 1, care dezvolta 33 kW (45 CP) la 3 300 rot/min, turație care reprezenta o 
performanță la acea vreme. În ultimii ani preocupările în domeniu s-au intensificat, motorul 
diesel rapid fiind considerat ca o soluție eficientă în acțiunea, generală de reducere a consumului 
de combustibil. Mai multe firme au realizat deja MAC-uri cu cilindree apropiată de a MAS-urilor 
din producţia de serie (tab. 25.3), iar la Daimler-Benz numărul motoarelor diesel produse 
pentru autoturisme în anul 1978 a egalat numărul MAS-urilor cu aceeași destinație. În anul 1976, 
1,3%, din turismele fabricate în lume erau echipate cu motoare diesel; în Europa de vest procentul 
era de 3%, iar în R. F. Germania de 6%. Se apreciază că în deceniul următor producția de 
motoare diesel pentru turisme ar putea ajunge la 25%, din ansamblul producției, ceea ce ar în- 
semna că în anul 1990, 10% din numărul turismelor să fie echipate cu MAC-uri, iar prognoza 
pentru anul 2000 este că 25%, din consumul de combustibil al turismelor va fi consum de motorină. 


Folosirea motorului diesel pe turisme a devenit realistă cînd turația 
maximă a depășit 4200...4 400 rot/min — motoarele turismelor VW și 
Peugeot au atins chiar 5 000 rot/min — în acest fel realizîndu-se performanțe 
îmbunătățite de putere litrică și masă raportată. În toate cazurile, turațiile 
ridicate s-au realizat cu camerele de ardere divizate. Două camere de ardere 
sînt în prezent consacrate: 1) camera de ardere Mercedes (fig. 25.26, a); 
2) camera de ardere Ricardo (b). Camera cu compartiment separat de vârtej 
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se poate monta mai departe față de axa cilindrului ceea ce permite creșterea 
diametrului talerului de supapă. Cînd se compară MAS-ul și MAC-ul pentru 


turism se ia în considerare mai multe performanţe (tab. 25.4). 


Tabela 25.3 
MAC-uri şi MAS-uri de turism de aceeași cilindree 

mima | Tipat | iVg e Pomaz | np Pe Pr Pn Sı 
modelet | muni [temi | = | DAVICP | (rotfininy | taaNjemt) | tcri | [iz || Den 
Peugeot MAS | 1288 | 8,75] 43/58,5 | 5750 _| 6,95 | 45,4|| 10,0 | 10,0 
2 MAC | 1357 | 23,3 | 33/45. 5000 5,97 | 33,2] 6,8 | 14,7 
Volkswagen | MAS | 1457 | 8,2 | 51,5/70 | 5600 ma ana 72 13.8 
Golf | mac | 1470 | 23,5 | 36,8/50 | 5000 | 6,0 | 33,3 | 5,75 | 17,4 
Opel - MAS | 1897 | 9,4 | 71,5/97 | 5200 8:85 | 51,1.|___9,8__|_10;2 
Rekord | sac | 1998 | 22,0 42/57 | __4400 5,84 |285| 7,5 | 13.3 
PRAE MAS | 1971 | 8,7 | 68,3/93 | 5200 3,17 [47,2] 9 | 8,4 
s0 MAC | 1948 | 21,8 | 44,2/60 | 4500 | 6,16 30,8 |___9,3 | 10,7 
Mercedes | MAS | 1988 | 9,0 | 77,5/105| 5200 9,00 |52,8| 10,9 | 9,2 
Zoo MAC | 1988 | 21,0 | 40,5/55 | 4200 | 5,80 |27,5|_ 8,3 | 12,0. 
Citroen MAS | 2175 |__8,75|_82,5/112 5500 | 8,43 [51,5] 10,1 | 99 
cx mac | 2175 | 22,3 | 48,6/66 | a500 | 6,07 | 30,3] 7,7 | 13.0 


Fig. 25.26. Camere de ardere divizate, pentru MAC de turism : cameră 
cu compartiment separat de preardere (a); cameră cu compartiment 
separat de vîrtej (b). 
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Economia de combustibil situează MAC-ul înaintea MAS-ului. Fără 


eforturi deosebite, primul consumă în medie cu 20% mai puţin datorită, în . 


primul rînd lui e mai mare. Reţeaua. de izoconsumuri pentru motoarele pro- 
duse de Mercedes, de 2 1, situează MAC-ul în avantaj în raport cu caracteri- 
stica de tracțiune (fig. 25.27, 4), iar încercările de cale arată că la viteze mici 


Tabela 25.4 


Comparaţie între MAS-ul și MAC-ul pentru autoturisme 


Indicele de comparaţie MAS MAC 


A, Cerinţele consumatorului 
1) Economia, de combustibil + E ăi 
2) Deservire și reparație — 
3) Fiabilitate 
4) Silenţiozitate 
5) Elasticitate 
6) Pornire 
7) Mers liniștit fără trepidaţii 
8) Prețul combustibilului* 


Sala 
+ 


akg 
| 


B. Cerinţele fabricaţiei 
1) Economia, de metal (masa mp) 
2) Preţul de cost 
3) Puterea litrică 
4) Dimensiunile de gabarit 
5) Precizia, de prelucrare 


ta 
pi 


C. Protecția mediului înconjurător 
1) Emisii poluante gazoase 
2) Emisii poluante solide 


I 
iF 


7 
* Numai în- țările unde diferența de preț este importantă ; ,* 
** Semnul + indică o performanță superioară; semnul minus una inferioară. 
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Fig. 25.27. Comparație între performanțele a două motoare Mercedes- 
Benz, MAC şi MAS de aceeași putere. 
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de înaintare, avantajele sînt net de partea motorului diesel (b) ceea. ce reco- 
mandă MAC-ul în primul rînd, pentru utilizări urbane. Totuși, la vitezele mari 
de înaintare a autovehiculului Vaw, cînd motoarele se apropie de performan- 
tele de vîrf, diferențele dintre cele două motoare se reduc, se anulează, sau 
devin chiar avantajoase MAS-ului. Pentru o cameră cu compartiment separat 
de preardere, Cemm la plină sarcină și la limita de fum este 261...265 g/kWh 
(192...195 gf/CPh) la 2 000...2 500: rot/min;: dar c, ajunge la 333 g/kWh 
(245 gf/CPh) la 4500 rot/min, pentru à = 1,35, curba c, pe caracteristica 
exterioară fiind asemănătoare cu a MAS-ului (v. fig. 9.17). Faptul că la viteza 
maximă de înaintare a turismului MAC-ul nu depăşeşte performanțele MAS- 
ului a fost și constituie prilej de analiză detaliată, cu atît mai mult cu cît 
puterea litrică a MAC-ului, care rămîne inferioară, MAS-ului, este determinată 
tot de performanţele de virf, presiunea medie p, fiind inferioară cu 20. . „40% 
(tab. 25.3), ceea ce s-ar explica, în primul rînd, prin coeficientul de dozaj A 
mai mare la MAC. Dacă se ţine seama că p. ~ m/A şi se consideră că IA 
reprezintă aproximativ gradul de utilizare a aerului a (fig. 25.28, a), se 
observă că b, ~ a“, produs care pentru un MAS cu e = 9 este de 58% 
(determinat în ipoteza a = 1 și n; pentru ciclul teoretic cu aer), pentru un 
MAC de camion cu cameră unitară (CU) şi e = 16 este a. = 41% (a = 0,7) 
iar pentru un MAC de turism cu cameră CSV și e = 20, am = 63% 
(a = 0,9). Astfel, sub acest aspect, MAC-ul de turism trece înaintea MAS-ului 
deși pierderile termice și mecanice sînt cu mult mai mari. Pierderile în siste- 
mul de răcire sînt mai mari (b) din cauza mișcărilor mai intense ale fluid ului 
motor și a presiunilor mai mari. Apoi, pierderile prin frecare la MAC (b) sînt 
de două ori mai mari decît la MAS, deoarece: 1) pierderile în lagăre sînt mai 
ridicate, suprafeţele portante fiind: mai mari ; 2) pierderile prin comprimare și 
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Fig. 25.28. Comparație între pierderile prin frecare ale unui MAC şi ale 
unui MAS. Pierderi suplimentare în lagăre (1), în comprimare (2), în camera > 
- Comet (3). 
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mișcarea aerului sînt mai ridicate — s-a stabilit că pierderile prin frecare 
cresc aproximativ cu 0,7 daN/em? pentru o unitate de raport de comprimare. 
Dacă se ține seama că toate MAC-urile de turism, din nevoia de a ușura porni- 
rea folosesc un e ridicat (e = 21...23,5), atunci rezultă că un progres impor- 
tant în domeniu va fi acela care va permite MAC-ului să funcționeze cu pre- 
siuni maxime apropiate de acelea din MAS și cu s mai redus. Pierderile prin 
frecare mai mari explică astfel comportarea încă nesatisfăcătoare a MAC-ului 
la turaţii ridicate și sarcină plină (c). E: 

. În ceea ce privește ceilalți indici de performanță pretinși de consumator 
se observă. că- doi dintre ei — prețul combustibilului și elasticitatea — sînt 
nedeciși. După cum s-a arătat în lucrarea [4], elasticitatea e = op: On 
(v. rel. 9.19). este la motorul diesel VW Golf, e = 1,13. 1,54 = 1,73, iar la 
motorul Mercedes 2400, e = 1,22-1,67 = 2,04, ceea ce reprezintă mai mult 
decît coeficientul e la motorul (MAS) pentru BMW 1990 (e = 1,459), dar 
mai puţin decît la MAS-ul pentru FIAT 1315 (e==2,28). După pornirea la rece 
fără niciun mijloc special, MAC-urile se grupează astfel după camerele de 
ardere: motorul cu cameră unitară și injecție în masa aerului pornește chiar la 
—15*C; motorul cu cameră unitară șiinjecție pe perete pornește la —5%... 
...0°C; motorul cu cameră cu compartiment separat de vîrtej pornește la 
+20°C; motorul cu cameră cu compartiment separat de prearderea pornește 
la -+50*C. La ultimele două tipuri de motoare bujiile de incadescență de fabri- 
cație recentă (se încălzesc rapid, 20...30 s și au o suprafață mare de contact 
cu aerul) asigură o pornire ușoară, dar numai cu e ridicat ceea ce nu constitue 
încă o soluție competitivă. În privința silențiozității MAC-ul rămîne mult în 
urma MAS-ului. Cu precădere, zgomotul produs la pornire, în perioada de 
încălzire, la mersul în gol, la sarcini și turații mici, depășește pînă la 30 dB 
zgomotul produs de MAS. El este determinat de detonaţia diesel și de jocurile 
mecanice mari, caracteristice regimului termic redus. La sarcini și turații 
mari, cînd vehiculul se deplasează cu viteze mari zgomotul se atenuează, dar 
acest fapt este puţin important deoarece în această împrejurăre predomină 
zgomotul produs de curenţii de aer. Există posibilitatea de reducere sensibilă 
a zgomotului produs de motorul diesel dar cu un cost foarte mare, inacceptabil 
în zilele noastre. . ; 

În ceea ce privește cerințele fabricației (posesorul unui autoturism nu se 
interesează niciodată de masa raportată, puterea litrică, economia de metal 
etc.) este de observât că masa raportată a unui MAC mic de turism se va 
menţine încă mult timp la un nivelmairidicat decît la MAS (peste 2,7 . . . 3, 4 kg/ 
[kW). O analiză atentă a maselor pieselor componente, arată că reducerea 
masei blocului-carter, care intervine cu ponderea cea mai mare, constituie 
încă o sursă importantă de reducere a masei raportate (tab. 25.5). În această 
privință, încercările de a ajunge la o cunoaștere mai exactă á eforturilor și 
concentrării de eforturi din blocul-carter, care ar putea ușura proiectarea 
rațională cu masă redusă, sînt descurajate de tehnologie care nu reușește 
să realizeze blocul-carter cu pereţi sub 4,5mm grosime; turnătoriile japoneze 
care au realizat pereţi de 3 mm grosime au apărut ca o excepție. Rămîne să 
se investigheze îndeaproape posibilitatea organizării mai raționale a motorului, 
compactizarea lui prin reducerea cursei (coborîrea 'răportului S/D}, a lungimii 
bielei (cobortrea raportului A = 7/b) a lungimii motorului (reducerea distanței 
dintre cilindri, motorul cu 8 cilindri în V în raport cu motorul cu 8 cilindri în 
linie fiind un exemplu). Costul MAC-ului, mai mare decît al MAS-ului este 
determinat de trei factori principali: 1) masa și complexitatea mai mare a 
MAC-ului: 2) toleranțele mai reduse; 3) seria de fabricație mai mică. Echi- 
pamentul de injecție rămîne în continuare un sistein complex, care păstrează 
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o. diferență, mare de preţ față de carburator. În plus, reducerea cîmpului de 
abateri la variația avansului și mai ales realizarea unei curbe de variație mai 
aproape de curba, optimă (în perspectivă prin comandă electronică), con- 
stitue noi motive de complicare a sistemului de injecție. Precizia de fabricaţie 
a MAC-ului este mult mai mare din cauza raportului mare de comprimare. 
În fine, în ceea ce privește seria de fabricație se observă că astăzi se consideră, 
o fabricaţie de 200...250 motoare/24 ore ca o serie mare pentru un MAC, 


; Tabela 25.5 
Masa pieselor unui MAC de autoturism 
Felul piesci Materialul ` pe aia 
Blocul-carter Fo 58,7 34,6 
Arborele cotit o UOA 17,3 10,0 
Volantul Fo 14,3 8,4 
Chiulasa Al 11,8 6,9 
Sistemul de injecție — 7,5 4,4 
Bielele (4 buc.) ă OL 4,5 2,6 
Pistoanele montate (4 buc.) - Al, Fo, OL Do 2 
Celelalte piese (fiecare mai puțin decît 1% în total) => 35,0 21,0 
Sistemul electric (fără acumulator) — 17,3, 10,0 
Total = 170,0 100 


dar ea este de 10...15 ori mai mică decît pentru un MAS, cu mult mai mică 
decît seria economică pentru mașinile de transfer. Tendința de răspîndire a MAC- 
ului rapid pentru turisme este sprijinită și de eforturile pe care le fac proiec- 
tanţii de a produce MAS-uri și MAC-uri pe aceeași linie de transfer ceea ce 
pretinde ca piesele MAC-ului să nu prezinte diferențe mari față de ale MAS-ului 
(mai ales blocul-carter) din fabricaţia, de serie. "Uzinele care au trecut la fabri- 
cația MAC-ului rapid au realizat motorul prin transformarea unui MAS de 
litraj apropiat (v. tab. 25.3), soluție devenită posibilă atunci, cînd prin con- 
trolul procesului de ardere, presiunile maxime și deci încărcarea termo-me- 
canică a organelor s-au egalizat la cele două clase de motoare (v.. fig. 25.30). 


Motorul OM621 produs de Daimler-Benz (fig. 25.29,. a) are dimensiunile fundamentale 
SxD=83,6x 87 mm şi s=21, dezvoltă 40,5 kW (55 CP) la 4 350 rot/min și realizează, 18,7 kW/1 
(25,5 CP/1). Motorul este prevăzut cu arborele de distribuţie în chiulasă, cu antrenare prin curea, 
(b) şi o cameră cu compartiment separat de preardere (c), care are cinci orificii de legătură cu 
camera, principală. Canalul de legătură al camerei de ardere evacuează parțial căldura, de aceea, 
în funcționare, ajunge pînă la 920°C. În centrul camerei separate se află un cap sferic fixat pe 
un suport, care ajunge de asemenea la temperaturi ridicate. Jetul de combustibil proiectat pe 
capul sferic este deviat lateral. Prin încălzirea, combustibilului și aerului în contact cu suprafe- 
tele calde se reduce sensibil întîrzierea, la autoaprindere şi se asigură funcționarea, liniștită și silen- 
țioasă. Presiunea maximă şi viteza, de creștere a presiunii sînt net coborite în raport cu motorul cu 
cameră de ardere unitară (fig. 25.30). Variația rapidă a temperaturii canalului de legătură cu 


_ sarcina și turåția, în decurs de 20 s temperatura crește de la 420°C la 820°C, asigură un grad înalt 


de răspuns în regim de accelerare. Viteza de injecție Pa) se diferențiază net. 

În anul 1977 un turism VW-Golf a fost echipat cu un motor de 1,5 1 (SX D = 80xX76,5 mm, 
e=23,5) cu cameră cu compartiment separat de vîrtej, care dezvoltă 36,8 kW (50 CP) la 5 000 rot/ 
min şi realizează. 24,5 kW]! (33,3 CP/1). Este esențial faptul că motorul a fost dezvoltat dintr-un 
MAS de 1,61, cu un număr minim de modificări, Comparînd motoarele între ele se constată 
că MAC-ul reușește să.realizeze la plină sarcină şi turație nominală o presiune maximă mai mică 
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Fig, 25.29. Motorul de turism OM 621. 


decît cea realizată de MAS (fig. 25.31, a), dacă se ține seama de dispersia ciclică din al doilea caz 
La, sarcini și turații reduse, presiunile ridicate (b şi c) ilustrează că arderea ‘decurge rapid spre 
deosebire de MAS și explică randamentul ridicat. Comparind trei tipuri de cameră de ardere, 
se observă (4) că cele două camere divizate realizează presiuni maxime practic egale, dar camera 
separată de virtej pare să conducă la durate. mai mici de ardere. Variația, avansului cu turația, 
a fost stabilită astfel încît să se apropie la pornire și mers în gol de avansul optim la temperaturi 
scăzute (e). O problemă mai complexă este definirea fazelor optime de distribuție. O valoare mare 
a lui 7, la turații ridicate pretinde o întîrziere mare la închiderea, supapei de admisiune, în schimb 
pornirea și mersul în gol pretind o întîrziere mică, pentru a evita curgerea inversă a gazelor la turații 
reduse şi a spori temperatura T la sfîrşitul comprimării (fig. 25.32, a). S-a dovedit că este 
necesar să se dea întiietate cerințelor de pornire, de aceea, s-a ales B; rs4 = 28%, ceea, ce la turația 
nominală reduce pe 7, sub valoarea, realizată de MAS, deși MAC-ul fără difuzor, obturator şi 
pată caldă ar trebui să realizeze un 7, mai mare (b). Din cauza lui e ridicat profilul camei a fost 
modificat pentru a preveni impactul cu pistonul (a). Motorul a fost echipăt cu piston autotermio 
Mahle cu un profil oval și tronconic (fig. 25.33, a), cu dilatări mici (b) pentru a reduce jocurile și 
zgomotul la pornire şi sarcini mici. Același ulei se foloseşte la MAS ca și la MAC (c), iar schimbul 
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Fig. 25.30. Comparație între camera de ardere unitară şi camera de ardere separată, 


' 876 


3600 
n [rot/min] 


3200 


200 


240 


„2000 


1600 


(Pentru a, b, c: — MAC; = — — MAS) 


4000 


n rot/min 


2000 


Fig. 25.31. Performanțe ale camerei de ardere a motorului VW-Golf 1500, 
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. de ulei este recomandat 
că la 7500 km. Caracteris- 
ZKI E tica exterioară a motorului 
R 5 (fig. 25.34, a) arată că con- 
sumul specific minim scade 
0 : la 280g/kWh (206gf/CPh) 
3 la 2600 rot/min, dar creşte 
i Eze . cu 20% la puterea maximă, 
330 g/kWh (243gf/CPh), 
E cînd indicile de fum (IF) 
atinge 3,5UB. Comparind 
ssa j două motoare de aceeași 
É „putere se obține și în acest 
caz, o reducere importantă 
a consumului de combustibil 
mw = la viteze mici de înaintare 
O O-O D 40 D 0 W O D O (b si oX, la Vau, = 60 km/h, 
035. k - E ISA MAC-ul avînd un consum de 
| 1/2 din cel al MAS-ului. 


Motorul adiabat. 
De 3...4.ani se dez- 
voltă cercetări pentru 
a realiza un motor cu 
pierderi minime de căl- 
dură în sistemul de ră- 
cire, care a primit 
denumirea de motor 
adiabat. „S-a urmărit 
izolarea, termică a ca- 
merei de ardere cu 
materiale ceramice sau 
metalice. S-au efectuat 
4000 nlrot/mi2] 5000 încercări cu un motor 
diesel tip Cummins 
pentruautovehicule, de 
șase cilindri, în linie, cu 

cameră. de ardere, unitară (S/D = 152,4/139,7 mm), supraalimentat (b, = 
= 14daN/cm?; mas = 126 daN/cm?), care a dezvoltat 373 kW/(500 CP) la 
1900 rot/min. S-au aplicat materiale izolante pe capul pistonului, pe partea inte- 
„rioară a chiulasei, în zona superioară a cilindrului, pe galeria de evacuare. S-a 
ajunsla o reducere a piederilor de căldură cu 50%, ceea cea permis reducerea 
consumului specific de combustibil la 170 g/kWh (125g/CPh), cea mai bună per- 
formanță înregistrată pînă âcum. Durata de viață a motorului s-a redus la 
260 -ore, deoarece șocul termic și coroziunea la temperaturi înalte a distrus 
materialul izolator. Motorul diesel de turism VW-Golf a fost încercat de ase- 
meni în varianta de motor adiabat, cu capul pistonului confecționat din ni- 
-trură de siliciu sau zirconiu, cu compartimentul separat de vîrtej al camerei 
de ardere din titanat de aluminiu, iar partea superioară a cilindrului și galeria 
de evacuare din silicat de aluminiu. Motorul a funcționat 200 ore, 


ap E 
7000 2000. IM 


Fig. 25.32. Performanţe ale distribuţiei motorului VW-Golf 1500. 
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„Diametrul cilindrului 
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Fig 25.33. Pistonul motorului diesel de turism 
VW- 1500 şi cerințele pentru calitatea uleiului. 
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Fig. 25.34. Performanțele motorului diesel VW-Golf 1500. 


879 


(Rio /6] 


a 


25.4. CLASF NOI DE COMBUSTIBIL 


Metanolul (alcoolul -metilic) este cel mai simplu alcool primar saturat 
(CHOH). Este un lichid incolor, inflamabil, toxic (provoacă intoxicații și 
orbire). Metanolul a intrat în atenţie în jurul anilor '73 în speranța că va 
suplini lipsa de benzină și va produce gaze de evacuare mai curate. Se prepară 
din materii organice, din deşeuri ale industriei sau resturi menajere, din petrol, 
gaze naturale, cărbune. Metanolul se obține din cărbune în două etape, 
prin procedeul Eva/Adam. În prima etapă se produce CO și H, cu. consum 
mare de energie; în a doua etapă se obține metanolul cu ajutorul catalizato- 
rilor. Metanolul nu a devenit încă un înlocuitor al benzinei deoarece este mai 
scump. Se caută în continuare tehnologii mai ieftine, cu randament mare și 
consum mic de energie. 5 

Metanolul a fost folosit pentru prima dată drept combustibil în anii '30, la 
motorul de curse. După anul 1973 s-au dezvoltat cercetări sistematice. Din 
formula chimică rezultă compoziția gravimetrică a metanolului care este 
c = 37,5%, h = 12,5%, o = 50%, astfel că puterea calorică este de numai 
50% din puterea calorică a benzinei (c+4 = 0,5 kg/kg combustibil). Prezența 
oxigenului în moleculă reduce cu 50% aerul minim, (tab. 25.6), astfel că 
puterea calorică a amestecului (v. pag. 161) este practic aceeași cu a benzinei, 
Altfel spus, la aceeași cantitate de aer disponibil (n, Vsi = ct) se poate arde, 
cu același coeficient de dozaj, o cantitate de metanol de două ori mai mare 
decît cantitatea de benzină, iar puterea motorului urmează să rămînă practic 
neschimbată. În acest caz volumul rezervorului de combustibil trebuie dublat 
(pentru a menține neschimbată raza de acțiune a autovehiculului), odată cu 
dublarea, secţiunilor conductelor și orificiilor de dozare. Căldura de vaporizare 
a metanolului este de circa 3 ori mai mare decît a benzinei (1110 față de 400k]/ 
kg) astfel că reducerea de temperatură prin vaporizarea unui amestec teoretic 
este; de șase ori mai mare decît în cazul benzinei (122° faţă de 20°C); de aici 
rezultă un spor însemnat al gradului de umplere n» cu o creștere proporțională 
de putere. Sub aspectul raportului de comprimare, metanolul este un combu- 
stibil ideal pentru MAS deoarece are COR = 114,4 și COM = 94,6, ceea ce 
permite utilizarea unui e comparabil cu al MAC-ului. Calitățile antidetonante 
se completează prin aceea că, avînd o căldură latentă de vaporizare foarte mare, 
răcește intens amestecul prin vaporizare. Un avantaj suplimentar rezultă din 
faptul că metanolul are limite de infamabilitate mai largi (A=—2,faţă dea= 1,4 
la benzină), ceea 'ce face posibilă 
folosirea unor amestecuri mai 
sărace (fig. 25.35, a). Prin utiliza- 
rea metanolului pe același motor 
s-a obținut o creștere a puterii și 
o reducere a consumului specific 
c, prin mărirea lui 4, și a raportu- 


Benzină 


Ă 
6 G W 2 k A 


Mercedes — Benz 
i8; Y=45l EH 


crează mari dificultăți la pornire. 
Presiunea de vapori (Reid) a me- 
tanolului este aproximativ 1/2 
din a benzinei (0,37 față de 
0,75 daN/cm?), încît la 4, < 20°C, 
metanolul nu se vaporizează 


Fig. 25.35. Influența metanolului asupra unor 

d performanţe ale motorului. 3 

(Pe mas = 180 kW la 5000 rot/min (1)ş Ce min = 280g/kWh ; 
scara: E] => 20 kW; 1000 rot/min; 24g8/kWh)z 
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lui de comprimare (b). Metanolul - 


Tabela 25.6 
Proprietăţile unor combustibili pentru motoarele de autovehicule 
k Combustibilul Benzină E 
cat. JaA Motorină Metanol Etanol 
Peoia Regular Premium 
1 | Formula chimică Caa Fa Cia CHOH |;CH,CH,OH 
_2 | Masa moleculară 298 204 32 45 
3 | Densitatea, la 20°C 
[kg/dm?] 20,74 0,75 0,84 0,795 | 0,790 
4 | Viscozitatea y la 20°C 
[Ns/m2]. 103 0,42 0,42 DA 0,600 1,200 
5'| Puterea calorică 
- Qi[kJ/kg] [:4, 185 
kcal/kgf] 43940 42000 19665 | 26780 
o eaea inn 14,9 14,55 | 6,4 9,0 | 
7 | Puterea calorică a 
_|_ amest. Qiam [kJ/kg] 2990 2925 3073 2975 
8 | Căldura spec. la 20°C 
[kJ/kg K] 
~ [ :4, 185 kcaljkgf °K] 2,01 2,01 1,93 2,55 2,72 
9 | Căldura de vaporizare 
__|___ [kJ/kg] 335...420 [290...380| 250 1110 905 
10 | Reducerea. de tempera- 
tură prin vaporizarea 
unui amestec teor. 
pC] x20 =23 — 122 74 
11 |-Cifra oct. COR 90 98 — 110 100 
12 | Cifra oct. COM £80 90 — 89 92 
13. Cifra cet. CC 14 8 45...55 8 zi 
14 | Punct de fierbere la 
gi 1,013 bar [°C] 32..,187 "| 30...180 180...360| 64,5 78,3 
15 | Punct de'congelare [°C] | <—30 <—30 |(+5)...(—35) | —98 — 114 
16 | Punct de inflamabili- 
tate [*C] <20 <20 65... 140 Koe | 
17 | Presiunea de vapori 
(Reid), [daN/cm?] 
vara/iarna <0,7]<0,8 | 0,6/0,9 — 0,37 0,20 
18 | Presiunea de saturație 
la 0°C [bar] k 
vara/iarna 0,11J0,1 10,11/0,18| — 0,038 = 
56 — cs 582 


(punct de fierbere 64,5*C). Pornirea motorului cu metanol este o problemă 
în curs de rezolvare. Se ameliorează pornirea cu metanol prin adăugare de 
benzină în proporție de 10...20% (proporţie optimă) pentru a pune în circu- 
laţie o cantitate suplimentară de combustibil. S-a obținut o funcționare 
satisfăcătoare a motorului turismului Dacia 1300 cu amestec benzină-meta- 
nol sau chiar cu metanol prin schimbarea jiclorilor din carburator (orificii mai 
mari), prin încălzirea: conductei de admisiune în funcționare (conductă cu 
manșon exterior udată cu gaze fierbinți de evacuare) și prin ușurarea pornirii, 
încălzind aerul aspirat în filtru cu o rezistenţă electrică. 

Gazoholul este denumirea dată recent unui amestec de benzină (= 90%) 
și etanol (alcool etilic, CH;CH;OH, cu punct de fierbere 78,3*C). Gazoholul 
se bucură de atenție din anul 1979, deoarece permite reducerea consumului 
de hidrocarburi provenite din țiței. Alcoolul se prepară din „substanță verde”, 
trestie de zahăr, cereale, fructe, cartofi. În anul 1979 a fost brevetat un pro- 
cedeu care permite să se obțină 400 1 alcool izopropanol din 1000 kg deşeuri 
vegetale (paie, buruieni, frunze, crengi uscate, legume alterate). Firma FIAT, 
sucursala braziliană, a lansat un motor pentru turismul FIAT 124, care fun- 
cționează cu alcool etilic pur. Din anul 1980, firma braziliană va produce zilnic 
6...1000 asemenea turisme. Brazilia încurajează folosirea alcoolului dat find 
resursele importante de trestie de zahăr, de care dispune. Se apreciază că preţul 
turismului va fi cu 10% mai mare, datorită modificărilor necesare pentru 
pornirea ușoară și încălzirea amestecului, dar cheltuielile de combustibil vor 
fi mai mici. În Europa (R. F. Germania) se cercetează folosirea alcoolilor 
(metanol, etanol, izopropanol, izobutanol). în amestec cu motorina. O dificul- 
tate de bază o constituie cifra cetanică redusă a alcoolilor (CC = 0...15), din 
care cauză crește sensibil întîrzierea la autoaprindere. Dificultăţile se accen- 
tuează la pornirea motorului rece, mai ales pe timp de iarnă, precum și la 
funcționarea în sarcini reduse, cînd nivelul regimului termic al motorului este 
mai coborit și nu influențează eficient autoaprinderea. Se urmărește amelio- 
rarea funcționării prin încălzirea fluidului proaspăt, a fluidului motor cu gaze 
fierbinți de evacuare (gaze recirculate), prin obturarea admisiunii la: sarcini 
reduse, prin adăugare de acceleratori de reacție. S-a aplicat la un motor diesel 
de camion dubla injecție (injecție de mutanol 95%, injecție de mutorină 5% 

entru aprindere) și injecția de metanol asociată cu aprinderea prin scînteie 
k sau două bujii). Soluțiile au dat rezultate bune dar. sînt costisitoare. 
Se caută aditivi pentru a mări stabilitatea amestecului motorină-alcool. 

Hidrogenul a ajuns în atenţie în ultimii ani, deși a-mai fost utilizat drept 
combustibil pentru motor, deoarece s-a sperat să reprezinte un înlocuitor 
al hidrocarburilor, rezervele pe glob fiind nelimitate. Totuși, în prezent producția. 
și transportul hidrogenului sînt costisitoare (producerea hidrogenului pretinde 
o mare cantitate de energie), depozitarea și distribuția întîmpină dificultăți. 
O prognoză pentru hidrogen apreciază că în anul 2000 va deveni un combus- 
tibil accesibil. Între anii 1974...75 cercetările pentru folosirea hidrogenului 
drept combustibil pentru motoare au fost sprijinite de 14 organizații, s-au 
încercat 49 de motoare cu piston și rotative, 15 automobile au funcționat cu 
hidrogen, dintre care două cu benzină și adaos de hidrogen. 

Hidrogenul se poate utiliza în stare gazoasă sau în stare lichidă, prin 
injecție. Are o putere calorică pe unitatea de masă de trei ori mai mare decît 
benzina sau motorina, dar puterea calorică pe unitatea de volum este de 3... 
4 ori mai mică, deoarece în stare lichidă are o densitate de 10 ori mai mică. 
Arderea hidrogenului în motor ridică mai multe probleme: viteza mare de 
ardere, propagarea rapidă a flăcării, exploziile inverse în conducta de admi- 
siune. Viteza mare de ardere (fig. 25.36) micșorează durata arderii la 
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6...10* RA, ceea ce produce viteze mari de creș- 70 

tere a. presiunii. Motorul funcționează violent, 

amintind funcţionarea MAS-ului cu detonație, ” 

dar hidrogenul nu detonează în sensul autoaprin- 46 

derii amestecului din fața flăcării. Arderea vio- u 

lentă a hidrogenului se aseamănă mai curînd cu 

detonația diesel, în sensul că arderea normală 42) 

decurge foarte repede. Hidrogenul se aprinde E a PIE) 


ușor. în contact cu gazele fierbinți sau cu punc- k [RA] 

tele- calde din cilindru: în cursa de admisiune ... 7 

iaca trece ducta de aimi à Fig. 25.36. Comparație între ca- 
cara, LEGI in con! ucia Saa misiune ŞI Pro- vacteristicile de degajare a căl- 

duce explozia amestecului. Hidrogenul are limite durii. 

mari de inflamabilitate, A=0,13. . . 10,2, de aceea > 


. poate funcționa cu amestecuri foarte sărace, ceea ce face posibilă folosirea 


reglajului calitativ al sarcinii. La sarcini parțiale motorul realizează un randa- 
ment indicat superior randamentului realizat prin arderea benzinei. Se pre- 
vine explozia inversă, autoaprinderea timpurie, arderea violentă, prin injecția 
de apă, prin injecție de hidrogen în cilindru, prin reducerea raportului de com- 
primare. S-a studiat prevenirea exploziilor inverse și reducerea duratei de 
ardere prin amestecarea aerului cu gazele reziduale înainte de admisiunea 
hidrogenului în cilindru, prin recircularea de gaze de evacuare răcite în prealabil 
i17]. Prepararea hidrogenului pe autovehicul, simultan cu consumarea. lui; 
pe baza unor procese catalitice, ar putea constitui o soluție de viitor în do- 
meniu. În același sens prezintă interes încercările de fixare chimică a hidro- 
genului pe metal (compus neexploziv) și de eliberare a lui prin încălzirea purtă- 
torului, proporțional cu sarcina motorului. x 

Gazele naturale (95% CH,) nu reprezintă un combustibil nou (primul 
motor cu ardere internă, motorul lui Lenoir a funcționat cu gaz de iluminat), 
dar au intrat din nou în atenţie în jurul anilor '73, la declanșarea crizei combus- 
tibilului. Ele au fost încercate mai ales pentru că produc prin ardere „gaze 


` curate”. S-a propus utilizarea metanului sintetic. MAS-ul poate fi trecut ușor 


de la alimentarea cu benzină la alimentarea cu combustibil gazos, înlocuindu- 
se carburatorul cu un amestecător. Problema utilizării gazelor naturale este 
determinată de rezerve, depozitare și distribuiți. În U.R.S.S. capătă amploa- 
re folosirea gazelor lichefiate de taxiuri și autobuze din transportul urban. 
Un turism dispune de un rezervor de circa 90 1 gaz lichefiat. Emisiunile po- 
A (v. cap. 26) de oxizi de azot și hidrocarburi se reduc cu 10%, respectiv 
20%. 
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26. 
POLUAREA CHIMICĂ ȘI SONORĂ A AERULUI 


PRODUSĂ DE MOTOARELE PENTRU AUTO. 
VEHICULE 


26.1. SUBSTANŢE NOCIVE EMISE DE MOTOR 


Surse de noxe. Emisiunile nocive ale unui motor de automobil sînt gene- 
rate de două cauze fundamentale: 1) arderea combustibilului; 2) etanșarea 
imperfectă a cilindrului și rezervoarelor de combustibil (fig. 26.1). Noxele 
generate prin ardere sînt eliminate în atmosferă prin gazele de evacuare 
(65%) și parțial prin gazele de carter (15%); noxele determinate de etanșarea 
imperfectă se evacuează în atmosferă prin evaporarea combustibilului (20%) 
din CNC-ul carburatorului (1/3) şi din rezervorul de combusţibil (2/3). Înainte 
de adoptarea legislaţiei antipoluante, 20%, din benzina introdusă în rezervorul 
unui automobil se risipea în mediul ambiant, ceea ce reprezintă, pentru un 
motor de 1,3 1 care parcurge 30 000 km anual și consumă 8 1/100 km o risipă 
de 0,2 :8 :30 000/100 = 480 l/an. Rezultă astfel că limitarea noxelor nu în- 
seamnă numai. protejarea mediului ambiant ci şi folosirea mai rațională a 
combustibilului. 


Substanțele nocive din atmosferă sînt de două feluri: substanțe primare 
şi substanțe secundare. Primele sînt substanțe emise direct de surse; ulti- 
mele: se formează în aer fie prin interacțiunea mai multor substanțe primare, 
fie prin reacţia cu aerul a unor substanțe primare, sub acțiunea factorilor atmo- 
sferici (umiditate, căldură raze solare). Substanțele primare sînt în stare 
gazoasă (CO, HC, NO, ) sau în stare solidă sub formă de particule (particule de 
plumb sau funingine). Substanțele secundare sînt smogul fotochimic și smogul 


umed. Denumirea, vine din limba engleză : smog = smoke (fum) + fog (ceață): 


și s-a răspîndit ca atare. 

Nocivitatea emisiunilor poluante. Oxidul de carbon (CO) are un efect 
toxic asupra organismului, deoarece sustrage hemoglobina* din combinația 
cu oxigenul, ceea ce împiedică alimentarea țesuturilor cu oxigen. Intoxicația 
cu CO produce dureri de cap, oboseală, amețeli, tulburări de vedere, irascibi- 
litate, vomă, leșin, comă, moarte. $ 


* Hemoglobina intră în compoziția sîngelui; este o substanță de culoare roșie care fi- 
xează oxigenul (oxihemoglobină) şi bioxidul de carbon (carbohemoglobină). În acest fel 
€a transportă O, la țesuturi și CO, de la țesuturi la organele respiratorii. Se combină cu CO şi 
formează carboxihemoglobină. 
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l Hidrocarburile (se notează convenți- 
onal HC), ca substanțe primare pre- 
zintă miros urît (formaldehida, acrolei- 

| : . nele) și au acțiune cancerigenă (hidro- 


EMISIUNI NOCIVE CHIMICE 


f ARDERE | [eransare PERFECTĂ] carburile aromate cu masa moleculară ri- 
inca i dicată; benzpirenul produce în laborator 
[+] - tumori canceroase la animale). HC-ul este 

LA REZERVORTI nociv mai ales ca substanță secundară, 
DE BENZINĂ /HIC. Oxizii de azot (se notează convențional 
[Haz] CI7ZIEIFaRTEI, C% NO, ṣi se referă la oxidul de azot NO și 
SAARTE CO NOs, HC bioxidul de azot NO, care segăsesc în ga- 


: zele de evacuare, al doilea în proporție de 
Fig. 26.1. Natura emisiunilor nocive 1/10. ..1/20), sînt nocivi pentru că și ei 

. fixează hemoglobina din sînge, irită ochii 
și căile respiratorii. NOyul este mai periculos ca substanță secundară. 

Particulele sînt alcătuite din carbon și hidrogen (fumul sau funinginea) 
sau din plumb și compușii lui. Particulelele de funingine reduc vizibilitatea. 
Plumbul este o substanță toxică, particulele mai mici de 1 um se mențin îi 
aer sub formă de aerosoli și ajung în organism pe căile respiratorii. 

În gazele de evacuare se mai. găsesc uneori urme de aldehide iar la 
MAC, oxizi de sulf, cînd motorina conține sulf. 

Smogul fotochimic (SF) reprezintă o ceaţă caracteristică unor zone geogra- 
fice (statul California din S.U.A., Tokio, Iran). SF-ul se formează într-o 
atmosferă uscată, la o temperatură mai inare decît 20°C, în prezența razelor 
solare. Este iritant pentru căile respiratorii și-pentru ochi, reduce vizibili- 
tatea. Se consideră că există 13 reacţii chimice înlănțuite (fig. 26.2) care 
formează smogul fotochimic, Mecanismul este declanșat și dezvoltat de NO 
şi HC, în prezenţa luminii. SF-ul.este alcătuit din trei componente: 1) ozonul, 

: din reacția (3); 2) aldehidele, din . re- 
acţiile (4) și (7); 3) peroxinitratul acil 
(PAN-ul), din reacția (13). Hidrocar-. 
burile din gazele de evacuare contri- 
buie în proporții diferite la formarea 
smogului fotochimic, ceea ce se apreci- 
åzä prin indicile RS (RS = reactivi- 

„tate specifică). Hidrocarburile para- 
finice au o contribuţie neînsemnată 
la formarea smogului, indicile RS este 
` minim. Olefinele au-RS-ul. cel mai mare 
iar aromatele au. un RS intermediar. 
Reducerea conținutului de aromate și 
olefine micșorează cifra. octanică și vo- 


ET latilitatea ` benzinei. 
NO—oxid de azot; NO, —bioxid de azot; BAP 
HC—hidrocarbură ; * Oz—oxXigen molecular ; Smogul umed se formează „într-o 
O-—oxigen atomic; vh—foton ; O, —ozon; atmosferă umedă, la temperaturi mici, 
R— radical alchil; RO— radical oxialchil; RO2— sub 4°C. Substanțele participante sînt 


ciao, arate sle de kalng, osti 
RCO,NO,—peroxinitrat acil (PAN); RCHO  Sulfului şi oxidul de carbon. Are o ac- 


1) NO+-0,50p —> NO, 
2) NO, -+ vh —> NO+0 
3) 0+0, ———> |O] 
4) Op +HC —— RCO, + [RCHO] 
5) O, +NO —> NO, + Oa 
6) O+ NO, —— NO+0, 
7). O+HC——— R+ |RCHO] 
DREO RO] 
9) RO, +NO —> RO--NO, 
10) RO RL-O 
11) RO+NO, ——>RO NO, 
12) RCO, +NÒ — NO„+RCO 
13) RCO+NO, +0, —> |RCO,NO;]| 


—aldehidă. = ţiune sufocantă. În: anul 1952, la 
Fig. 26.2. Mecanismul smogului . foto- Londra şi-au pierdut viața 3 500 SEO 
chimie. ne din cauza smogului. umed. („smog 
londonez”). ~ pă ară: 
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Praguri nocive. Emisiunile po- 
luante sînt dăunătoare sănătății 
numai atunci cînd depăşesc o 
concentrație maximă într-un in- 
terval de timp, [numită prag no- 
civ. Pragurile nocive sînt textrem 
de reduse, ceea ce a stimulat dez- 
voltarea tehnicii experimentale de 
măsurare. Echipamentele de măsu- 
rare reprezintă una dintre reali- P 
zările de vîrf ale tehnologiei actuale. 91 Ei m “106 
Pentru pragurile nocive s-a adoptat Timpul de expunere fore} 

o unitate de măsură specială și a- 
nume numărul de cm? de substanță Fig. 26.3. Influenţa timpului de expunere asu- 
nocivă raportat la un m? deaer. În- pra gradului de intoxicare cu oxid de carbon, 
trucât 1 cm? este a milioana parte din 
1m3, unitatea de măsură se numește parte pe milion sau prescurtat ppm: 


1 ppm = lem3/lm3. Concentraţiile mai mari se exprimă în procente. 
Există corelația: 


ESI 
S 


Tom II 


SSC SS ss pps 
Palpitaţii, Migrenă 


Po DP '00ppm 


Fără Simptome 
5f A Fi 


en 
& 


3 


Carboxihemoglobină [%] 


10 000 ppm = 10 000 leom? a 19%. (26.1) 
1000 000 cm3 100 


Nocivitatea emisiunilor poluante depinde de doi factori și anume: 1) concentrație; 2) durata 
expunerii. Influența concentrației de CO și a duratei de expunere asupra conținutului relativ 
de carboxihemoglobină arată (fig. 26.3) că o concentraţie sub 70...80 ppm timp de 8.ore este 
„dăunătoare. Acest prag a fost ulterior coborit. Oxidul de carbon ca și alcoolul produce inhibarea, 
unor simțuri, micșorează capacitatea de concentrare și judecată; se crede că o parte din acciden- 
tele de autovehicule s-ar datora CO-ului, care ajunge la conducător prin ferestrele automobilului. 
“Concentraţii de 75 ppm pentru 5 minute au fost înregistrate în interiorul autovehiculului, în 
timpul deplasării. În unele țări, pragurile nocive au fost stabilite la: 9 ppm/8 ore pentru CO; 
5 ppm/8 ore sau 0,08 ppm/1 oră pentru NO; 5 ppm/8 ore pentru HC. În România, pragul 
nociv pentru CO a fost stabilit la 4,8 ppm/0,5 ore și 1,6 ppm/24 ore. 


26.2. ORIGINEA SUBSTANȚELOR NOCIVE DIN 
GAZELE DE EVACUARE ALE MAS-ului 


Originea . hidrocarburilor. Hidrocarburile din gazele de evacuare sînt re- 
zultatul -arderii incomplete a benzinei ca urmare a întreruperii propagării 
flăcării în amestec. Fenomenul de întrerupere a propagării flăcării a primit 
denumirea, de stingerea flăcării și este de două tipuri: stingerea flăcării la perete 
(SFP) şi stingerea flăcării în masa gazelor (SFMG). HC-ul apare şi în cazurile 
banale, cînd scînteia nu se declanșează, sau cînd declanșarea nu este urmată 
sau este urmată foarte tîrziu (dispersie ciclică) de apariția nucleului de flacără. 
Dependența concentrației de HC de presiunea din conducta de admisie Pea 
sau de depresiunea A P.a = Po — Pea (fig. 26.4) a permis să se definească două 
domenii distincte, în care acționează mecanisme distincte de stingere a flăcării : 
în domeniul A al depresiunilor mari (sarcini reduse) acționează mecanismul 
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Fig. 26.4. Dependența, concentrației de hidro- Fig. 26.5. Influența proporției de gaze 

carburi de depresiunea din conducta de reziduale asupra limitei de propagare. 
admisiune. 


SFMG ; în domeniul B, al depresiunilor mici (sarcini mari) acționează mecanis- 
mul SFP. . E 

Fotografierea camerei de ardere la sarcini reduse a arătat că flacăra se 
propagă incomplet; pungi mari de amestec nu sînt cuprinse de flacără, flacăra 
se stinge cu deosebire în dreptul supapei de evacuare. Aceste fapte s-au inter- 
pretat în sensul că flacăra nu se propagă într-un amestec foarte diluat cu gaze 
reziduale, determinîndu-se și o limită a propagării în funcție de proporția de 
gaze reziduale (fig. 26.5). Pentru a se înlătura. presupunerea că la sarcini mici 
viteza de propagare ar fi micșorată atît de diluarea amestecului cu gaze de 
ardere cît și de presiunea redusă din cilindru s-a efectuat un experiment re- 
marcabil. S-a fotografiat camera de ardere în condiții specifice de funcționare, 
la o depresiune foarte mare în conductă, Ape = 0,82 daN/cm 2; după o suită 
obișnuită de cicluri s-a întrerupt aprinderea în patru cicluri succesive, ceea ce 
a permis baleierea completă a gazelor reziduale din cilindru; apoi s-a reluat 
funcționarea normală. Înainte de întreruperea scînteii s-a constatat o func- 
ţionare obișnuită, cu stingerea flăcării în masa gazelor (fig. 26.6, a). Foto- 
grafiile din ciclul care a urmat celor patru cicluri cu aprindere întreruptă 
arată o flacără strălucitoare care cuprinde amestecul aproape în întregime 
(b). S-a verificat astfel că propagarea este posibilă chiar în condițiile unor 


pmi 15° 3 45 60% 75° 


4 pg=0,82daN/cm2; A=07 


Fig. 26.6. Fotoînregistrarea camerei 

de ardere a unui MAS cu cameră la- 

terală, (zona. haşurată reprezintă. ga- 
zele de ardere). 


pmi 15° 30 40" 45 50 


pmi 15° 30 45° 60° TO 
dna 082 dah/ cm; A=07 
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depresiuni mari, dacă amestecul proas- 
păt nu este diluat cu gaze reziduale. 
Fotografiile din ciclul următor (al șase- 
lea) arată din nou (c) că propagarea este 
incompletă, din cauza gazelor rezi- 
duale din ciclul precedent. Consecin- 
tele fenomenului SFMG  (deversarea 
în atmosferă a unei cantități mari de 
hidrocarburi nearse) se limitează, în 
principiu, prin: întreruperea completă 
sau parțială a alimentării motorului cu 
combustibil; arderea hidrocarburilor 
care părăsesc cilindrul în sistemul de 
evacuare, înainte de a 'ajunge în at- 
mosferă. e 
Mecanismul SFP a fost explicat o 160 + 320 A 
prin stratul limită format pe pereții Debitul de gaze |fen'/ min] 
Care de ardere, care au temperaturi Fig. 26.7. Supapă de prelevare a gazelor 
relativ mici. La depresiuni reduse sau de ardere. 
sarcini mijlocii și mari, proporția de 
gaze reziduale este mică iar flacăra cu- 
prinde în întregime amestecul pînă ajungela stratul limită (de grosime 0,2... 
0,6 mm) unde se întrerupe din cauza temperaturii reduse. Fenomenul a fost 
evidenţiat în anul 1962 de următoarea experiență: o supapă 7, de construcție 
specială (16,5 mm diametru, 0,254 mm, ridicarea maximă timp de 10°RA), 
cu înălțime reglabilă este montată în chiulasă (fig. 26.7); gazele prelevate trec 
prin canalul 2 și sînt analizate chimic. Debitul de gaze prelevate se alege drept 
criteriu pentru a defini zona de prelevare. Debitele foarte mici sub 80 cm? [min 
arată că se prelevează gaze din vecinătatea supapei, adică din stratul limită, 
Odată cu mărirea înălțimii de ridicare a supapei, crește cantitatea de gaze 
prelevate, deci proba provine din masa fluidului motor. Se observă că, în 
cazul debitelor foarte mici, adică în apropierea peretelui, conținutul de hidro- 
carburi e ridicat, ceea ce demonstrează că amestecul din stratul limită nu 
arde. Un fapt deosebit a atras atenția că concentrația de HC din gazele de 
evacuare reprezintă 1/3 din aceea prezentă în cilindru. El afost explicat parțial 


Surub de 
reglare 


- prin evacuarea incompletă a hidrocarburilor din stratul limită, parțial prin 


arderea HC în procesul de evacuare. Hidrocarburile desprinse de pe piston, 
de pe oglinda cilindrului în cursa de evacuare (fig. 26.8, æ, b), ajung în conductă 
spre sfîrşitul cursei de evacuare. Dacă supapa de evacuare se închide cu întâr- 
ziere, o parte din hidrocarburile care se află în apropierea supapei revin în 
cilindru (curgere inversă) cînd pistonul începe cursa de admisiune: (c). 


Dacă gazele de ardere conțin oxigen iar 
temperatura lor este suficient de 
ridicată, peste 675°C, o parte din HC 
intră în reacţie în procesul de eva- 
cuare, cînd se amestecă cu gazele 

de ardere. Fenomenul a primit de- £ 
numirea de  postarderea hidrocar- | 
burilor şi decurge în două etape: 
1) la evacuarea din cilindru; 2) la tre- 
cerea prin conductă. În fine s-a Ob- pig. 26.9. Modelul formării HC-ului în stra- 
servat că în gazele de evacuare se tul limită, 
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găsesc numeroase hidrocarburi care nu sînt 
conținute inițial în benzină, ceea ce s-a ex- 
plicat prin transformările chimice de oxidare 


Hăsurat în 
gazele evacuate, 


20 și cracare care au loc în stratul limită. 

z 10 Concentrația de HC din gazele de evacu- 
ar 25m are sereduceprin: 1) intensificarea procesului 
= p2 & de postardere ceea ce presupune ca gazele 
Sg g1 © de evacuare să conțină oxigen (amestecul să. 

005 fie sărac) și să aibă o temperatură ridicată. 

2 iz (arderea din cilindru să fie deplasată în des- . 

9 7 tindere); 2) micşorarea concentrației de HC 


din stratul limită (să se aspire în cilindru a- 

mestecuri cu A > 1); 3) reducerea grosimii. 

Fig. 26.9. Dependența CO-ului deca- stratului limită; 4) micşorarea suprafeței pe 

litatea ‘amestecului. care se formează stratul limită ceea ce revine 

la reducerea raportului A,/V,, dintre aria su- 

prafeţei camerei de ardere A, și volumul camerei de ardere V,; 5) mărirea 

fracțiunii din gazele de evacuare care revine în cilindru la sfârșitul proce- 
sului (supapa de evacuare să se închidă cu întîrziere mai mare). 

Originea oxidului de carbon. CO-ul apare în gazele de evacuare în primul 
rînd ca rezultat al arderii incomplete, determinată de lipsa de oxigen în amestec. 
În domeniul amestecurilor bogate concentrația de oxid de carbon crește apro- 
ximativ cu 3,5%, pentru fiecare reducere a lui A cu 0,1 unități (fig. 26.9). 
Prezența CO-ului în gazele de evacuare, la arderea amestecurilor sărace, deși 
în cantități mici are o explicație mai complexă [6]. l 

Originea oxizilor de azot. În anul 1970 s-a cercetat formarea NO;-ului, 
măsurîndu-se intensitatea spectrală a radiației emise de reacția NO-+-O=NO;, 
prin patru ferestre de cuarț, montate în chiulasă, pe direcția de propagare a 
flăcării, de la bujia B spre zona opusă ei (fig. 26.10,.4). Independent s-a apli- 
cat metoda analizei chimice:a probelor de gaze de ardefe prelevate din două zone 
diferite ale camerei de ardere (fig. 26.10, b), parcurse succesiv de flacăra care 
se propagă în cilindru. Deși investigația s-a efectuat prin metode distincte 
rezultatele obținute au fost foarte apropiate. S-a constatat că: 1) NO-ul 
(citește en-o-ics-ul) se formează. în timp; 2) conţinutul de NO, atinge o con- 
centrație limită sau maximă, care rămîne apoi aproape neschimbată; 3) con- 
centrația maximă de NO, înregistrată într-o zonă a camerei de ardere este mai 
mare decât aceea înregistrată într-o zonă învecinată, dar parcursă de flacără 
mai tîrziu (gradientul concentraţiei este aproximativ 1 000 ppm/cm). Rezul- 

„tatele obţinute s-au interpretat în felul următor: ` 

1) creşterea, treptată a concentraţiei locale de NO, arată că procesul de 
formare decurge cu viteză finită (se infirmă o ipoteză anterioară potrivit căreia. 
NO-ul se formează la echilibru chimic, deci instantaneu). Se consideră că 
NO; xul se formează în urma unei reacții înlănțuite, cunoscută sub numele de 
mecanismul Zeldovici (descoperit cu trei decenii în: urmă), formată din urmă- 
toarele reacții elementare: 


O+N:-> NO+N (1); 0,+N->NO+0 (3) 


= b, 
07 08 09 10 1112 13X 


(26.2) 
NO-+N-> O0+ N, (2); NO+O>N +0, (4) 


Reacţiile (1) şi (3) sînt generatoare de NO,, dar în cilindrul motorului 
concentraţia de oxigen atomic este de 100...1 000 ori mai mare decît cea de 
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Fig. 26.10. Determinarea expe- 

rimentală a NO-ului prin analiza 

spectrală şi analiza chimică (a şi b) ; 

mecanismul diferenţierii termice 
a fluidului motor (0). 


Presiunea 


g omi O Oy a 
c 


ażot atomic, astfel că reacția (1) inițiază lanțul. Pe baza vitezelor reacțiilor 
(1) și (3) se determină timpul necesar pentru atingerea concentrației maxi- 
me. S-a găsit 4...5:10-3s, ceea ce, în condiţiile experienţelor (motoarele au 
funcţionat cu n = 1200 rot/min) a însemnat Aa = 6.1 200 - (4...5):10-3=— 
= 29. ..36°RA, valoare care a coincis bine cu experiența; G 

2) reacțiile (2) ș și (4) sînt reacţii: de descompunere a NO,-ului și decurg 
cu viteze reduse chiar la temperaturi joase. Astfel se explică de ce, în cursele 
de destindere și evacuare, concentrația maximă de NO, format Î în timpul arderii 
rămîne practic neschimbată; 

3) pentru cunoașterea și controlul formării NO, ului iau ei un interes 
deosebit să se clarifice de ce concentrațiile maxime, în două puncte ale camerei 
de ardere parcurse succesiv de flacără, diferă sensibil. Dacă se notează cu [NO] 
concentrația momentană de NO,, atunci viteza de formare a:NO,-ului este o 
funcție exponențială de forma 


dNO]/dr = A exp (—BJT) (26.3) 


unde A și.B sînt constante, iar T temperatura. Dacă viteza de formare a 
NO,-ului variază, înseamnă că temperatura gazelor s-a modificat. De aceea, 
prezintă interes să se stabilească harta temperaturilor din fluidul motor și 


evoluţia ei în timp. Subiectul este amplu și a fost tratat original și pentru . 


prima dată sistematic a literatura românească, O tratare simplificată se 


* Grünwald, B. şi Apostolescu, N. Neomogenitatea „termică și chi- 
mică a gazelor din ñotoarele cu ardere internă.. Bucureşti, Edit. Academiei 
Republicii Socialiste România, 1975. 
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prezintă în cele ce urmează. Se asociază imaginea simplificată a unei camere 
de ardere cu bujie centrală cu o diagramă indicată (fig. 26.10,c). La un 
moment dat «,, amestecul este format din trei părți distincte: gazele de ardere 
(7), flacăra (2), amestecul iniţial (3). Într-un interval mic de timp (Ac), amestecul 
care reacționează chimic (gazele din zona 2) trece de la temperatura. inițială 
Ta: (700. ..800°K) la temperatura flăcării T; (2700... .2800°K) iar volumul 
lui crește de 3...3,5 ori. Prin dilatare, „gazele de flacără” comprimă amestecul 
inițial din zona 3 și gazele de ardere din zona 7. Primul nucleu de flacără se 
formează în dreptul bujiei, în momentul «a, la presiunea pg și temperatura 
inițială 74. Se consideră că, în intervalul Ag, arderea decurge izobar-adiabat, 
iar temperatura nucleului de flacără se determină din ecuaţia de bilanț 
energetic pentru 1 kg de combustibil (v. rel. 4.70 și exemplul numeric 4.9). 

Primul nucleu de flacără suportă comprimări repetate pînă la presiunea, 
maximă p, ; temperatura lui crește după o lege politropă, sau, pentru simpli- 
tate, după o lege adiabată 


Ti = Tna (bolp) =. (26.6) 


Pentru 4, =42 daN/cm?, pa = 12 daNjcm? şi k= 1,25 rezultă 
Try = 2593(42/12) 111,3 — 3331 K, adică temperatura. primului nucleu 
crește de 1,28 ori. În momentul «, arderea se declanșează la o temperatură 
inițială Taia > Taia deoarece și amestecul inițial este comprimat pe măsură 
ce flacăra avansează (v. par. 5.3.2); rezultă Tu > Tja dar temperatura 
finală a gazelor de ardere, formate la momentul x, Taaa, crește mai puțin, în 
raportul (5,/pp)t-Wk = (42/3302 = 1,05. Astfel, în gazele de ardere se stabilește 
un cîmp de temperatură, pe direcția propagării flăcării. Temperatura cea mai 
înaltă se înregistrează în gazele de ardere din vecinătatea bujiei; diferența reală 
de temperatură (ţinînd seama și de transferul de căldură la pereţi, exponentul 
politropic m <k), pe direcţia propagării, între două extremități ajunge la 400. . . 
500 K. ji 

Procesul de diferenţiere termică a fluidului motor explică în mare măsură 
deosebirile dintre concentrațiile maxime care se stabilesc în două zone înve- 
cinate ale camerei de ardere, parcurse succesiv de flacără, deoarece viteza de 
reacție variază exponențial cu temperatura (rel. 26.3). Se înțelege că gazele 
de ardere formate la începutul arderii, gazele de ardere din zona bujiei (ZB) auo 
tendință mai mare la producerea de oxid de azot. Această particularitatete este 
accentuată de un al doilea factor, factorul timp; gazele de ardere din ZB se 
mențin la o temperatură ridicată un interval mai mare de timp decît gazele 
de ardere din zona finală ZF. 

Se conchide astfel că trei factori fundamentali hotărăsc formarea și con- 
centraţia de NO,: 1) temperatura, practic temperatura din ZB; 2) timpul, de- 
terminat de viteza finită a reacției; 3) oxigenul disponibil necesar pentru dez- 
voltarea mecanismului Zeldovici, evaluat prin coeficientul de dozaj A. 

Pentru limitarea concentrației de NO,, se acționează în următoarele di- 
recţii: 1) reducerea temperaturii gazelor din ZB prin răcirea mai intensă a 
pereților, răcirea cu gaze reziduale sau: cu aer, micșorarea gradului de compri- 
mare ,|Pa; reducerea concentrației de oxigen din gazele aflate în zona bujiei, 
ceea ce se realizează prin stratificarea amestecului (amestec mai bogat în ZB). 

Originea particulelor. La MAS, particulele nocive din gazele de evacuare 
sînt acelea care conţin săruri de plumb, care se formează în cilindru, prin 
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arderea benzinelor cu tetraetil de plumb. Limitarea conținutului de particule 
de plumb s-ar putea realiza prin eliminarea TEP-ului din benzină sau prin 
utilizarea unor. filtre eficiente. 


26.3. ORIGINEA SUBSTANȚELOR NOCIVE DIN 
GAZELE DE EVACUARE ALE MAC-ului 


Emisiunile nocive ale MAC-ului sînt în mare parte identice cu ale MAS- 
ului: NO, HC, CO, dar cu pondere modificată, mai puțin CO și mult mai mult 
NO,. Ele nu cuprind particule de plumb deoarece motorina nu conține un 
aditiv pe bază de plumb; cuprind în schimb oxizii SO), SOs, datorită sulfului 
din motorină, dar în proporție neînsemnată. Emisiunile specifice MAC-ului, 
care prezintă interes sînt fumul și substanțele rău mirositoare. | 

Originea emisiunilor nocive la MAC este mai puțin cunoscută decît la MAS; 
ea se explică pe baza unei reprezentări simple a jetului de combustibil într-o 
cameră de ardere unitară cu mișcare de rotaţie a aerului (fig. 26.11). Repre- 
zentarea evidenţiază mai multe zone, caracterizate prin starea de agregare a 
combustibilului (vapori sau picături), gradul de amestecare a combustibilului 
cu aerul (coeficientul local de dozaj 1), temperatură. Fiecare zonă generează 
substanțe nocive specifice. 

Originea oxizilor de azot. Sub acțiunea mișcării aerului, anvelopa de vapori 
este deplasată în avalul jetului; în zona 7 (zona amestecurilor preformate 
neinflamabile) și zona 2 (zona amestecurilor preformate inflamabile), predo- 
mină amestec de vapori și aer. Concentrația crește de la limita frontală a 
anvelopei (A = co) pînă la limita frontală a jetului (A = 1). S-a arătat 
(v. par. 6.2) că arderea se dezvoltă inițial în zona 2, prin mecanismul de ardere 
a amestecurilor performate. Flacăra parcurge rapid. (ardere violentă) zona 2 
de amestecuri sărace (3 > 1> 1, X fiind coeficientul mediu de dozaj pe camera 
de ardere). Creşterea de temperatură și oxigenul liber întrețin mecanismul 
Zeldovici. Zona 2 generează NO,. Ca și zona din vecinătatea bujiei la MAS 
zona 2 cuprinde gaze de ardere care se formează inițial și este la fel influen- 
tată de cei doi factori — timpul de temperatura — care intensifică procesul 
de formare a NO-ului. Ulterior, intră å 
în reacție combustibilul din zona 3, arde- 
rea decurge prin mecanismul difuziv 
(v. fig. 6.6). În flacăra din jurul pică- 
turii dozajul este stoichiometric dar 
temperatura e ridicată ; se generează din 
nou NO, dar în cantități mici. 

Originea hidrocarburilor. Flacăra din 
zona 2 încearcă să se răspîndească în zona 
7 ; aici amestecurile sînt foarte sărace și ca 
urmare propagarea se întrerupe, flacăra se 
stinge. Fenomenul se aseamănă cu cel din 
stratul limită de la MAS. În zona 7 arderea 
nu se dezvoltă dar amestecul se încălzește, 
combustibilul suferă transformări chimice is 26.11. Mecanismul formării emisi 
ta formare de hidrocarburi inter- ie "nocive aa Setul ae combati, 

. la un MAC. 
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Ca și stratul limită de la MAS zona 7 funcționează ca un reactor chimic: 
la alimentarea motorului cu o hidrocarbură: pură, în gazele de evacuare apare o 
mare varietate de hidrocarburi (s-au înregistrat pînă la 200 hidrocarburi, dar 
se crede că numărul lor ajunge la 1000). Hidrocarburile se formează și în 
zona 3, cînd picăturile nu primesc oxigen Suficient. 

În lipsa oxigenului se formează HC și în zona 4, zona lichidă a jetului sau 
coada jetului precum și în zona 5, zona combustibilului depus pe perete. 

Originea oxidului de carbon. Ca și la MAS, oxidul de carbon se formează 
cînd lipsește oxigenul, ceea .ce se întîmplă în zona / (prin stingerea flăcării 
hidrocarburile se descompun pînă la formare de CO) precum și în zonele 3, 4, 5. 
Concentrația de CO la MAC coboară mult sub aceea înregistrată la MAS. 

Originea fumului. Fumul emis de MAC este de trei feluri: fum alb, fum 
albastru, fum negru (funingine). Fumul alb apare la pornirea motorului rece 
și în perioada de încălzire. Este format din particule lichide de combustibil 
nears cu diametre de 1 um. Din cauza temperaturilor reduse o parte-din doza 
de combustibil nu arde sau condensează în cursa de destindere. Fumul albastru 
apare la mers în gol și sarcini mari; este alcătuit din combustibil nears (parti- 
cule de 0,5 um) și ulei. Culoarea albastră se datorește dispersiei preferențiale 
a luminii de către particulele mici. Se formează în zonele reci (zona 7) sau cu 
lipsă de aer. Fumul alb și albastru se mai numesc „fum rece” deoarece se 
formează la temperatură redusă. Fumul negru apare în regimurile de vîrf, 


dar și în regimuri de accelerare și turaţii mici. Este alcătuit din particule 


carbonoase, de circa 1 um. Se formează în amestecuri cu concentrație mare de 
combustibil (zonele 3, 4 și 5) prin cracare, polimerizare sau condensare, urmate 
de dehidrogenare. Particulele de funingine intră parţial în reacție dacă găsesc 
oxigen și temperatura este ridicată. -Ca urmare, conținutul de funingine este 
rezultatul a două acţiuni: una conduce la formarea de fum negru (lipsa de 
oxigen și. temperatura. redusă), cealaltă la descompunerea lui prin ardere. 

Originea substanţelor rău mirositoare. Se consideră că substanțele rău 
mirositoare (hidroxi-indanonă, metilfenol, cu miros de afumat; furani, alkil- 
-benzaldehide, cu miros de ars; alkenone, dienone, indanone,.cu miros de ulei 
ars; fenoli, benzaldehide, cu miros iritant) se formează prin oxidarea parțială 
a combustibilului, în zona de amestec sărac (zona 7). Cercetările pentru depis- 
tarea substanțelor rău mirositoare întîmpină dificultăți, deoarece cu aparatura 
de astăzi se măsoară concentraţii de ordinul 1-1079, iar prin simțul olfactiv 
omul sesizează concentrații de 1-1078. 


26.4. MIJLOACE DE REDUCERE A EMISIUNILOR 
POLUANTE È = 


26.4.1. SOLUȚII PENTRU MAS 


Există două domenii mari în care trebuie să se acționeze pentru limitarea 
emisiunilor poluante: domeniul concepției și domeniul exploatării. În conti- 
nuare se prezintă cîteva soluții din domeniul concepției. 

Controlul calității amestecului. Întrucît substanțele nocive din gazele 
de evacuare sînt produse ale arderii, dozâjul are o influență fundamentală, 
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porția de hidrocarburi din stratul limită și 


care trebuie corelată cu economia de com- a 
bustibil și puterea motorului (fig. 26.12). 
Concentrația de HC scade cu A pînă la 
A = 1,2... 1,25 deoarece se reduce pro- 


crește cantitatea de O, disponibilă pentru 
post-arderea în proceșul de evacuare. 
Sărăcirea în continuare a amestecului 
produce o creștere a HC-ului deoarece 
scade temperatura gazelor de evacuare și 
frînează post-arderea. Concentrația ma- 
ximă de NO, se atinge pentru à = 1,15 
ca urmare a acțiunilor contradictorii ale 
oxigenului și temperaturii. Concentrația 
de CO crește odată cu îmbogățirea ames- 
tecului. Influența lui A asupra noxelor, 
puterii și consumului de combustibil re- 
prezintă cea mai dramatică împrejurare 
în care se găsește astăzi MAS-ul: orice 
avantaj obținut în o privință prin mo- 
dificarea lui A are dezavantaje în alte privințe. În ultimii ani s-a admis un 
oarecare sarcificiu de putere (de 4...6%, prin reglajul A > àp), iar prin 
perfecționarea carburatorului s-a restrîns plaja de abateri (A), < An). 
A rezultat astfel o ameliorare a consumului de combustibil și o reducere a 
CO-ului și HC-ului. Dezideratul actual este de a asigura funcționarea stabilă 
cu amestecuri sărace (A = 1,25) pentru a reduce HC-ul și NO,-ul, . deziderat 
care se speră că va fi împlinit prin punerea la punct a arderii stratificate. 


Calitatea amestecului este implicată nu numai în regimurile de virf. 
Marea varietate a regimurilor de funcționare a motorului de autovehicul (v. fig. 
17.17), reprezentată de patru clase caracteristice (tab. 26.1) cu ponderi diferite 
: le duratei de funcționare, pretinde o mare varietate de dozaje, cu implicații 
distincte pentru emisiunile nocive. Regimul de mers în gol, care generează mari 
cantități de CO din cauza amestecului bogat pe care-l pretinde, pentru a 
asigura stabilitatea aprinderii și arderii s-a bucurat de o deosebită atenție. 
Primele legiferări în Europa s-au referit la acest regim și au limitat concen- 
trația de CO la 4,5%; recent , în unele țări (Suedia, Japonia, S.U.A.) norma. 
s-a redus la 3% și chiar 1%, ceea ce s-a obținut prin mărirea lui A. Pentru a 
asigura funcționarea stabilă s-a asociat mărirea turației de mers în gol (care 
asigură un regim termic mai ridicat, o viteză mai mare de curgere a ameste- 


Fig. 26.12. Influenţa coeficientului de do- 
zaj asupra unor performanțe ale moto- 
rului. 


Tabela 26.7 
Dependenţa emisiunilor poluante de natura regimurilor de funcţionare 
Ponderea regimurilor, % Emisiuni poluante | 
Regimul funcţional Hoare de Motoare de` : 

litraj mare ai mie CO [%] NO. (ppm) HC [ppm] 
Mers în gol 15 30 3. 8; 35 4 800 
Accelerare 32 21 3 1350 - 1000 
Decelerare 32 19 6 20 16 000 
Croazieră, 21 30 3,5 1200 300 
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Fig. 26.13. Influența avansului ia declanşarea scînteii asupra con- 
= centrației de NO, și HC. 


cului și permite reducerea gradului de îmbogăţire a acestuia 
avansului pînă la anulare (scînteia se Proda T presiunea a 
maximă, ceea ce ușurează apariția flăcării și mărește stabilitatea la aprindere) 
Încălzirea intensă a amestecului, completarea carburatorului cu dispozitive 
care împiedică dereglarea subiectivă a reglajului. S-a dat apoi atenție coefici- 
entului de dozaj în regim. de croazieră, prin o ușoară sărăcire a amestecului 
r moma rent pe i decelerare s-a adoptat dispozitivul de închi- 
"dere treptată a obturatorului (dash-pot) care nu i 
dinamice ale autovehiculului (v. fis, o a cad dum 
Modificarea avansului la declanşarea scînteii. Prin mărirea lui B (B>B ) 
rezultă o creştere a gradului de comprimare (ylba) a gazelor de ardere dn 
ZB (se generează cantități suplimentare de NO, prin efect de temperatură) și o 
„ reducere a temperaturii T, (creşte concentrația de HC prin frînarea procesului 
de post-ardere a hidrocarburilor în evacuare). S-a acționat în sens invers 
(6 Bop) și cu creșterea inevitabilă a consumului 
de combustibil s-a redus concentraţia de HC si 
NO, (fig. 26.13). i j 
Modificarea camerei de ardere şi a raportului 
de comprimare. În acest domeniu au găsit apli- 
cabilitate mai multe idei: 1) dacă la același volum 
V, se micșorează aria A, volumul stratului limită 
100 125 150 115 200 228 se reduce și totodată scade concentrația de HC. 
Trecerea de la camera 7 la camera 4 (fig. 26.14) 
este avantajoasă sub acest raport dar sacrifică o 
cucerire cîștigată: mișcarea intensă a fluidului 
motor la sfârșitul arderii. Raportul AV, definit 
de relaţia [1] 


Ael Ve = (2/D)2 + (e— 1/9], (26.7) 


Aso Î00% 0% 825% 80% 


Fig. 26.14. Influența camerei s, m a 
de ardere asupra raportului Se reduce dacă se mărește alezăjul D, raportul 
arie/volum. Ņ = S/D și dacă se reduce s. Orice acțiune în 
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Tabela 26.2 
Eficiența unor eamere de ardere pentru limitarea emisiunilor poluante 


Conţinutul, în g/milă 


mo | co NOx 
Standard S.U.A. 1976 (propunere inițială, 1970) 0,46, a7 0,39 
Standard S.U.A. 1976 (modificat) : 1,50 15,0 2,00 
Honda CVCC (realizat în 1973) 0,23 2,0 1,03 
Toyota TGP (realizat în 1976) 1,2. SrA L4 


Conținutul în g/test 


Standard (ciclu european CEE 15) iL 80,4 6,14 
Honda CVCC 2,15 19,5 3,14 
Fireball 2,90 20,0 2,00 


acest sens impune să se abandoneze ceea ce s-a obținut cu eforturi 
mari: e mare, D și 4 mic; 2) reducerea raportului de comprimare 
micșorează concentrația de NO, prin efect de temperatură asupra 
gazelor de ardere din ZB, și face posibilă utilizarea benzinelor neetilate, deci se 
elimină emisiunile de plumb. Soluția s-a aplicat în S.U.A., unde raportul 
mediu de comprimare a scăzut în ultimii ani de la 10,5 la 8,6; în Europa 
soluția n-a fost adoptată deoarece mărește consumul de combustibil și ca, 
urmare s-a înregistrat o creştere, în continuare, a lui e mediu, pînă la 
9,3 pe turisme de serie şi 10,6 pe turisme sport; 3) stratificarea amestecu- 
lui aduce ameliorări sensibile ale emisiunilor poluante. Camera de ardere 
divizată Honda CVCC (v. pag. 860) a permis, încă în anul 1973, să se 
coboare nivelul noxelor, cu o singură. excepţie, sub normele severe din S.U.A. 
(tab. 26.2). Gazele de ardere din ZB generează mai puţin NO, (amestec bogat 
în zona bujiei); conținutul de HC și CO se re- AEG 
duce deoarece se folosesc amestecuri sărace, 
iar turbulența intensă micșorează grosimea 
stratului limită de pe pereți. Recent, perfor- 
mantele arderii stratificate în domeniul con- 
trolului emisiunilor nocive au fost egalate de 
camera de ardere Fireball (v. pag. 859) şi 
camera de ardere Toyota (v. pag. 859) fără 
stratificare, dar care apelează la rapoarte mari 
de comprimare (e= 16 pentru Fireball) și ame- 
stecuri foarte sărace. Toate procedeele de stra- 
tificare a amestecului (v. pag. 860) se dove- 
desc eficiente sub raportul reducerii NO-ului 123Ls 078 
(fig. 26.15). p plen] 
Perfecționarea sistemului de alimentare i g 
eu combustibil. 1) Carburatorul a fost îmbună- Ta alai ea VA e 
tăţit în privinţa încălzirii amestecului, măririi diferite camere de ardere divizate : 
vitezei de curgere la sarcini și turații reduse, 7 — British Leyland standard (1,81); 2— 
distribuției mai uniforme a amestecului (v. British Leyland reglat poniru fe mgn? 2 — 


KEE PREDA 3 Á British Leyland reglat pentru NO; mini 4— 
ag. 863), sporirii preciziei de fabricaţie pentru VW2;.5 — Porsche; 6 — Texaco. 
S t : 


NO [9N0 J&W] 


57 — c. 582 897 


reducerea plajei de abateri AA. 
Pentru mersul în gol, carbu- 
ratorul Solex montat inițial 
1 pe turismul Dacia 1300 are 
sistemul de formare a ames- 


N RT tecului modificat (fig. 26.16), 
[PA şurubul de reglaj al turaţiei 
G RT nu mai precizează deschi- 

A derea minimă a clapetei ci re- 


glează direct secțiunea de do- 
zare a aerului pentru ralenti, 
la o poziție neschimbată, stan- 
dard, a obturatorului. La ace- 

Fig. 26.16. Carburatorul Solex al motorului turismului lasi carburator, pentru redu- 
Dacia 1300 cu un dispozitiv antipoluant de mers în Cerea emisiunilor de HC prin 
i gol. evaporare, CNC-ul este pus în 
comunicație cu conducta de 

admisiune prin orificiul 2 (fig. 26.17, a), renunțîndu-se la comunicația 
cu mediul ambiant (orificiul 7). Soluția reprezintă un compromis. În 
funcționare, vaporii sînt aspirați în cilindru; la staționare (b) cu motorul 
cald, vaporii sînt evacuați în atmosferă (se deschide supapa 7 și eliberează 
canalul 2), altfel s-ar acumula în camera de amestec a carburatorului şi 
ar face imposibilă pornirea motorului cald din cauza amestecului foarte 
bogat. 2) Injecția de benzină cu comandă electronică (v. pag. 865) asigură 
o reducere sensibilă a CO-ului (fig. 26.18) prin reglarea mai precisă a doza- 
jului și pulverizarea mai bună a combustibilului. În plus, prin elaborarea. 
unui sensor (Lambda Sensor) sensibil la concentrația de O, din conducta 
de evacuare, se transmite un semnal la blocul electronic de comandă care 
modifică doza de combustibil pentru a aduce dozajul în limitele programate. 
Recircularea gazelor de evacuare urmăreşte să introducă în, cilindru o 
fracțiune din gazele de evacuare, eventual răcite în prealabil. Se diluează. 
astfel amestecul cu gaze care nu conțin O, și sînt inerte chimic, ceea ce mic- 
șorează viteza reacțiilor de formare a NO,-ului. Procedeul este relativ sim- 
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Fig. 26.17. Cameră de nivel constant echilibrată (a); Fig. 26.18. Influența proce- 
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Fig. 26.19. Recircularea gazelor arse şi eficiența procedeului. 


i , eficient pentru NO, cînd creşte fracțiunea de gaze recir- 
pf ta pipe a asupra consumului de Congo și puterii 
(c), din cauza prelungirii duratei de ardere ea viteza F iii ia 

ifi a duratei de deschidere simultană a supapelor Axas e- 
PR rea limite o soluție eficientă (fig. 26.20) fie că miat Su 
tatea de gaze reziduale (soluția echivalentă cu anda ci or Sa 
cuare) şi reduce NO,-ul, fie că readuce în cilindru din con ici a erar 
(curgerea inversă) hidrocarburile evacuate la sfîrşitul procesului de ev: i 


a i imină 

Reactorii pentru tratarea gazelor de evacuare reprezintă Siemg care reduc sii Slimin 
noxele prin reacții chimice suplimentare sub acțiunea temperaturii ridicate (reactori ermici) sau 
a unor substanțe catalitice (reactori catalitici). Reactorul 


catalitic se confecționează din o manta cilindrică (35 m £ 4 

lungime, 12 cm diametru) şi se aseamănă cu un amortizor g 

de zgomot („amortizoare catalitice”). iCatalizătorul cel $ sis, 
mai eficient este platina sau oxizii de platină, de aceea este E 

foarte scump. Un dezavantaj suplimentar este durata, i + 
redusă de funcționare: după 20... 25 000 km parcurși, Š 


catalizatorul se dezactivează (îmbätrîneşte) şi eficiența lui oriy gi 
se reduce la jumătate. Reactorul termic menține un nivel ne e 
ridicat de temperatură a gazelor de ardere. Conducta 1 


> 
= 


i = } Momentul deschiderii 
în care are loc reacția (fig. 26.21) este așezată într-o manta 3] supapei de admisie 
cilindrică 2. Deflectorul de radiație 3 micşorează pierderile = 
de căldură în exterior astfel că se poate evita izolarea Š 
termică prin strat. Gazele au o circulație prelungită, ceea Ş 
ce permite dezvoltarea reacțiilor suplimentare, Mantaua Š 
se prinde prin flanșe direct pe chiulasă, înlocuind colectorul 
de evacuare. Conductele dintre manta și .chiulasă se „40 20 pmi 20 aa 60 
reduc la minimum pentru a limita pierderile de căldură. Avans Întirziere 
Reactorul este alimentat cu aer suplimentar (se prevede Momentul i inchiderii 
o pompă de aer) pentru oxidarea hidrocarburilor. Reac- supapei de evacui 


torul permite reducerea HC-ului pînă la 0,186. g/milă şi a Fig. 26.20. Influența fazelor ae 
CO-ului pînă la 5 g/milă, cu o creștere a consumului de distribuție asupra concentrației de 
combustibil cu 7%. Reactorii termici nu îmbătrînesc dar HC şi NO,. 
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costă mult deoarece conducta inte- 
rioară, se confecționează, din mate- 
rial refractar, oțel cu Cr (20%) şi 
Ni (32%), care trebuie să posede 
proprietăți anticorosive la tem- 
peraturi înalte și rezistență mare 
la oboseală termică (ciclul de 
funcționare 400 — 1000*C). 


Fig. 26.21. Reactor termic. 


Eliminarea gazelor de ear i i i 
ia cindra e ean A carter se obține prin recircularea gazelor de carter 
„_ Soluţia nu este nouă, dar a devenit aplicabilă pe scară largă i 
cînd s-a elaborat un sistem de contial SC A e ne ga ea 
în gol și sarcini și turații mici, sub acțiunea depresiunii din conductă o 
mare cantitate de aer din carter trece în cilindru și sărăcește exagerat ames- 
tecul. La sarcini mari cresc scăpările de gaze în carter, dar depresiunea. în 
conducta de admisiune e mică şi ventilația carterului este insuficientă. 
Dispozitivul de control este alcătuit din supapa 7 (b), montată în camera 2 
şi acționată de arcul 3. În corpul supapei se practică două canale perpendi- 
culare, 4 şi 5. Cînd motorul nu funcționează, supapa este în poziția b. La 
mers în gol și sarcini mici, supapa se deplasează complet spre dreapta (c) 
sub acțiunea depresiunii, iar debitul gazelor de carter este controlat de cana- 
1il ee f cu cec mică. La sarcini mari și depresiuni mici supapa are 
pe a, i a iară (4) şi oferă o secțiune sporită care mărește debitul 
„Sistemul de ventilație cu supapă reprezintă o soluție care ă i 
nitiv una dintre problemele eliminării Starul ata are, pic 
soluții rezolvă numai parțial problemele reducerii emisiunilor poluante fie 
pentru că sînt costisitoare, fie, ceea ce e cu mult mai important, pentru că 
implică un consum sporit de combustibil. De aceea, realizarea motorului 
cu „gaze curate” reprezintă în continuare un deziderat și se așteaptă noi 
soluții tehnice. Eforturile depuse în S.U.A. în ultimii 12 ani se concreti- 
zează însă prin progrese remarcabile în reducerea emisiunilor nocive (fig. 26.23). 
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Fig. 26.22. Supapă de reglaj al debitului gazelor de car- 
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` folosește amestecuri neomogene, cu cîmpuri 
` mari de concentrație greu de controlat, 
rezultă că, prin cantitatea mai mare de aer 


26.4.2. SOLUŢII PENTRU MAC F 


CO [9/milă] 
3 
7 


O comparație între emisiunile unui MAC 
şi ale unui MAS situează primul motor în | 
avantaj evident (fig. 26.24). Deși MAC-ul 


n be 


AC (gmită] 


OEE i 


de care dispune, reușește să asigure arde- 
rea mai completă a combustibilului. 

Controlul calității aerului. Ca și la MAS 
coeficientul de dozaj influențează contradic- 
toriu concentraţia substanțelor nocive (fig. ~ w zoo 2000 
26.25, a): la plină sarcină arderea este incom- aula) 
pletă, crește concentrația de HC și CO; la Fig. 26.24. Influenţa masei autove- 

i: 3 Aoa i se : hiculului asupra concentrației de 
sarcini reduse, există mai mult oxigen dis- ae la MAG, 
ponibil, crește concentraţia de NO,. La 
MAC, concentrațiile relative (în ppm, procente) din gazele de evacuare nu 
sînt semnificative, deoarece, din cauza reglajului calitativ, cantitatea. de aer 
din amestec crește de cîteva ori. De aceea, masa de noxe se raportează 
la unitatea de energie produsă (g/kWh, gf/CPh) sau la masa de combustibil 
consumată (g/kg). În acest sens, reducerea fumului cu A nu este semnifi- 
cativă dacă se raportează masa de funingine la volumul de aer. Indicele 
de fum, în g/kg, la mers în gol, sarcini și turaţii mici crește (b) deși există 
rezerve mari de oxigen, ceea ce se explică, prin temperatura redusă în ansam- 
blu și în zonele 7 și 3, care micșorează viteza de oxidare a funinginii. La 
sarcini mari, temperatura ridicată acționează favorabil dar rezervele de oxi- 
gen sînt insuficiente. | 

Avansul la declanșarea injeeției constituie un mijloc de control eficient, 
dar încă nu a fost aplicat pe scară largă. Prin reducerea, avansului scade 
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Fig. 26.25. Influența calităţii amestecului (2) și sarcinii (b) asupra unor noxe. 
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Fig. 26.26. Influenţa avansului la 
declanșarea injecției asupra unor no- 
xe, la motorul diesel. 


„Tipul camerei de ardere. Camera de ardere împărțită funcționează după 
principiul stratificării: amestec bogat în camera separată, amestec sărac în 
camera principală. Pe același motor Deutz s-au aplicat două camere de ardere 
distincte, o cameră unitară CU (fig. 26.27, a) şi o cameră CSV (b). Varia- 
ţia concentraţiilor cu sarcina pentru aceste camere se arată în figura 26.28, 
iar performanţele pe baza testului Californian în figura 26.29. Curbele de 
izoconcentrație pentru trei tipuri distincte de camere de ardere (fig. 26.30) 
arată că avantajele sînt nete în favoarea camerei cu compartiment separat 
de vîrtej și explică adoptarea acesteia pe motorul diesel V'W-Golf. 


Recireularea gazelor de ardere. Iniţial, metoda a fost aplicată urmărin- 
du-se același efect ca la MAS: reducerea NO,-ului prin acțiunea de moderare a 
vitezei reacției de tip Zeldovici. De curînd, în lucrarea [2] s-au atribuit metodei 
semnificații suplimentare. Procedeul a fost aplicat la motorul Saviem 712, 
asemănător cu motorul Saviem 797—05 fabricat în România, cu cameră 
de ardere „„M”, funcționînd în regimuri distincte de sarcină și turație. Recir- 
culînd gaze fierbinți s-a obţinut pe lîngă reducerea de NO,, o reducere sen- 
sibilă a hidrocarburilor (fig. 26.31, 4), determinată de creșterea tempera- 
turii fluidului motor, ceea ce atenuează fenomenul de stingere a flăcării 
care generează HC-ul. A rezultat în plus o reducere a concentrației de CO. 
Pentru un grad mai mare de recirculare GR se înregistrează o creștere a gradu- 
lui de fum și a consumului specific de combustibil, evidențiindu-se astfel o 
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Fig. 26.29. Comparație între concentrațiile de noxe Fig. 26.30. Comparație între performan- 
emise de diferite motoare. tele unor camere de ardere diferite : 

a — camera „Ab; b —cameră clasică; c— ca- 
meră cu compartiment separat de virtej. 
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Fig. 26.31. Modificarea noxelor emise de MAC prin recircularea gazelor 
de evacuare și prin obturarea admisiunii. 


anumită lipsă de oxigen, care înrăutățește arderea. Procedeul a fost asociat 
apoi cu obturarea admisiunii (clapetă de obturare). Prin obturare se reduce 
sensibil coeficientul de dozaj A, ceea ce, la mers în gol și sarcini parțiale, 
nu ar trebui să fie obiecționabil pentru ardere; în schimb, crește temperatura: 
medie a fluidului motor în timpul arderii, care ar trebui să acționeze pozitiv 
asupra reducerii hidrocarburilor și contradictoriu asupra reducerii NOxului 
(crește temperatura, dar scade oxigenul disponibil). Rezultatele globale sînt 
favorabile la mers în gol și sarcini mici (fig. 21.31, b și c). În fine, tot în 
lucrarea [2] s-a determinat şi toxicitatea globală ( TG) a emisiunilor nocive, 
atribuind emisiunilor de NO, HC și fum, grade diferite de toxicitate, față 
de toxicitatea CO-ului, luată ca referință. Curbele TG, determinate cu rela- 
ţia de ponderare a emisiunilor E . 


TG = Eoo + 8,29Enc + 8,5Eyo, + 34 Epum [s/h] 


arată că cele două procedee reduc toxicitatea globală, dar, emisiunea de fum 
(Erum) fiind influențată negativ atenuează efectul obținut. 


26.5. CONTROLUL ORGANIZAT AL EMISIUNILOR 
POLUANTE 


Inițial, emisiunile poluante au fost evaluate prin conținutul relativ al 
substanțelor poluante din gazele de evacuare. Începînd din anii 1970—71, 
evaluarea nivelului emisiunilor nocive ale autovehiculelor a primit o orien- 
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tare nouă, plecînd de la observaţia e N 
că poluarea aerului depinde de masa $ 
absolută de noxe deversate în at- wo A a 
3 Sa 
mosferă. Ca urmare s-a adoptat SA Ih 
E B ; 2.4 7 
criteriul absolut, grame/milă (g/mi). Sat 
Cercetările s-au efectuat la început $ g 7 
în condițiile funcționării motoarelor ž < $ P 
pe stand, în regimuri stabilizate. è 2 7 
Motoarele se cercetează. și se verifică A E 7 “~ 
în condițiile simulate de cale. Vehi- ih A i 
culul echipat cu motorul este mon- b 


tat pe un stand cu role și este În- Fig. 26.32. Cicluri funcționale pentru MAS: 
cărcat pe baza unui program care a) S.U.A. ; b) CEE. 
simulează deplasarea în anumite condiții de cale. În acest fel se reproduc 
mai multe regimuri reprezentative de funcționare a motorului, deoarece fie- 
care regim generează substanțe poluante în alte proporții. Secvențele regi- 
murilor de turație și sarcină care simulează încărcarea motorului în condiții 
de cale se numesc ciclul funcțional. Un ciclu funcțional cuprinde o suită 
de regimuri de mers în gol, accelerare, croazieră, decelerare, inclusiv porni- 
rea motorului rece. Gazele de evacuare răcite în prealabil se adună într-un 
sac de material plastic, din care se prelevează probele pentru analiză. În 
deceniul trecut, încercările se efectuau după ciclul numit California (unde a 
fost adoptat pentru prima dată). În prezent, verificarea unui turism se 
face după ciclul federal (S.U.A.) sau ciclul european. 

Ciclul federal (adoptat în 1972) durează 1371 s (fig. 26.32, a) și simulează 
o deplasare urbană a turismului echivalentă unui parcurs de circa 11,2 km. 
Ciclul european a fost elaborat ținînd seama de particularitățile mașinilor 
europene. Acestea au puterea. specifică P, mai mică decît cele americane și 
ca urmare, dacă funcționează după. ciclul federal sînt supuse la regimuri 
de sarcină mai ridicată (pentru a realiza regimurile de accelerare cerute, 
funcționează frecvent cu obturatorul complet deschis), fiind dezavantajate 
sub raportul emisiunilor de noxe. Ciclul european durează 195 s (fig. 26.32, b), 
se repetă de 4 ori, după o pornire la rece şi cuprinde 15 regimuri distincte, 
care corespund unei distanțe echivalente de 4 km,test. Motoarele diesel 
pentru autobuze și autocamioane se verifică după cicluri funcționale dis- 
tincte (fig. 26.33). Ciclul funcțional (a) presupune şase secvențe succesive 
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Fig. 26.33. Cicluri funcționale pentru MAC de autocamion: a) ciclu european; b) ciclu 
american. 
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obţinute prin deplasarea cremalierei între poziția minimă şi maximă, atinge- 
rea turaţiei maxime revenirea la turația de mers în gol care se păstrează 
un interval determinat ; ciclul american este mai complex (b). 

Nivelul standard al emisiunilor în S.U.A. se arată în tabela 26.3, așa 
cum a fost adoptat în anul 1970. După criza combustibilului normele pentru 
anul 1976 au fost considerate prea severe și reformulate pentru anii 1980, 
1981. 

Normele pentru C.E.E. (tab. 26.4) s-au adoptat în 1970. Comparînd nor- 
mele americane cu cele europene (tab. 26.5) se observă că primele sînt mult 
mai severe. Normele americane pentru motoarele care echipează autovehi- 
cule diverse (autocamioane, autobuze) se arată în tabela 26.6. 


Tabela 2 6.3 


Nivelul standard al emisiuniior în S.U.A. (norme federale) 


Emisiunea din gazele de evacuare, g/milă E za 
Ana Hc co NOs | Particule git 
1972. 3,4 39 £ = 2 
1975 0,46 4,7 3,0 0,1 2 
1976 0,46 4,7 0,39 0,1 2 
1980 0,41 130 2,0 = 2 i 
1981 0,41 3,4 1,0 | = 2 


` Tabela 26.4 


Nivelul standard al emisiunilor pentru CEE 


Masa CO(g/test) Masa HC [g/test) 


Masa automobilului ma [kg] 


Prototip Produuţie de serie Prototip Producție de serie 
mg < 750 100 120 8,0 10.4 
1250 < Ma < 1470 152 182 10,1 13,1 
2150 < Ma 220 264 - 12,8 16,6 
Tabela 26.5 


Comparaţie între standardele pentru limitarea emisiunilor poluante 


Norme federale 


Natura emisiunii EUA) Norme CEE 
HC [g/mi] 0,46 4,5 
CO [g/mi] 4,70 55,0 
NO, [g/mi] 0,4 Fără specificaţie 


Particule [g/mi] 0,1 Fără specificaţie 
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Tabela 26.6 
Norme federale pentru autovehicule diverse 


Tipul motorului | HC | co 


NOx Fum, unități Hartridge 
K Accelerare, 20 
MAC, anul 1974 3 g/CPa | 7,5 g/cPh | 12,5 g/CPh| pecelerare. 10 
MAS, anul 1974 160 ppm 0,3% 2 000 ppm | Maxim pentru toate regi- 


murile, 50 


26.6. REDUCEREA ZGOMOTULUI PRODUS DE MOTOR 


Zgomotul produs de motor, prin efecte psihologice și fiziologice împie- 
dică conducerea sigură și agreabilă a autovehiculului. Nivelul de intensitate 
al zgomotului se exprimă în decibeli (dB). Decibelul reprezintă de zece ori 
logaritmul zecimal al raportului dintre intensitatea 7 a zgomotului și inten- 
sitatea unui sunet de referință Ig, adică L = 10 lg 1/Io(dB). Intensitatea 
acustică 7 este produsul dintre presiunea acustică p și viteza sunetului a, 
I = p'a; ea reprezintă energia transmisă de o sursă sonoră în unitâtea de 
timp, pe unitatea. de suprafață și se măsoară în W/m?. Cea mai redusă pre- 
siune acustică. sesizată de urechea umană este de 20 uPa, iar cea mai mare, 
care definește pragul durerii este de 10%uPa. Variația mare de presiune a 
sugerat ideea scării logaritmice a nivelului de zgomot care corespunde la 
un dB pentru pragul auzului și circa 140 dB pentru pragul durerii. Drept 
intensitate de referință I, se alege intensitatea minimă a unui sunet de 1000 
Hz, perceptibil de un ascultător otologic normal, ceea ce corespunde la 0,01 
W/m?. Prin compararea lui I cu 1, se face trecerea de la o mărime fizică, 
la mărimile fiziologice ale sunetului, stabilite în raport cu însușirile organu- 
lui auditiv. Organul auditiv are însușirea de a ordona sunetele pe o scară, 
de la slabe la puternice, însușire care reprezintă tăria sunetului și se eva- 
luează prin nivelul de tărie al sunetului. Nivelul de tărie reprezintă de 20 ori 
logaritmul zecimal al raportului dintre presiunea acustică a unui sunet de 
1000 Hz (care are o intensitate egală cu intensitatea sunetului considerat) 
și o presiune acustică de referință pp = 0,0002 bari, care corespunde pragu- 
lui minim de aùdibilitate. Nivelul de tărie se măsoară în foni: A (foni) = 
= 20 İg (5/bo)iooo 2. Curbele de egal nivel de tărie (fig. 26.34) arată core- 
laţia dintre excitație și senzație, în condiții de laborator și sînt cuprinse 
între pragul de audibilitate și pragul senzației dureroase. La 1000 Hz fonii 
sînt egali cu decibelii, adică un sunet de 30 dB este perceput de ureche cu 
un nivel de tărie de 30 foni cînd are o frecvență de 1000 Hz. Un sunet 
de aceeași intensitate, 30 dB, este perceput la un nivel de tărie de numai 
10 foni, cînd are 95 Hz. 

Zgomotul se măsoară cu fonometrul, alcătuit dintr-un microfon care trans- 
formă semnalul sonor într-un semnal electric, din doi amplificatori, între 
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Fig. 26. 34. Curbele de egal nivel de intensitate. 


care se intercalează un sistem cu curbele de ponderare și dintr-un instru- 
ment cu scală pentru înregistrare. Curbele de ponderare sînt curbe standar- 
dizate pentru un circuit electronic a cărui sensibilitate variază cu frecvența 
la fel ca urechea umană. Există trei curbe de ponderare sau de egală tărie 
sonoră, denumite A, B şi C. Curba A oferă o aproximație a curbei de egală 
tărie sonoră la nivele de presiune acustică reduse (fig. 26.35); curbele B şi 
C corespund nivelelor medii și ridicate, Se folosește curent curba A, iar nive- 
lul de zgomot se exprimă în dB (A), deoarece reduce contribuția frecven- 
telor joase, percepute mai slab de organul auditiv. 

Măsurările de zgomot ar trebui efectuate în cîmp liber, astfel încît zgo- 
motul emis de sursa sonoră să nu întîlnească obstacole reflectante. Încer- 
carea motorului în cîmp liber este obiecțională de aceea se efectuează în 
încăperi speciale. Camera anecoică reprezintă o încăpere care are toate supra- 
fețele acoperite cu material absorbant, reflexia. fiind exclusă. O asemenea 
încăpere este scumpă. O soluție mai simplă este camera de reverberație care 
are toate suprafeţele acoperite cu material reflectant. Ca urmare, în jurul 
motorului se creează un cîmp. sonor difuz, energia acestuia fiind distribuită 

uniform în tot spațiul. Astfel, se mă- 
ue) 4 soară, puterea acustică totală emisă de 

motor. Cel mai adesea, măsurările se 
efectuează. în încăperi obișnuite care 
sînt parțial absorbânte, parțial reflec- 
tante. În asemenea cazuri, în jurul sursei 
sonore se-creează trei zone caracteristi- 
ce. Zona A reprezintă cîmpul apropiat 
= (fig. 26.36, a), în care nivelul de zgo- 

2 200 209 Wz] mot scade sensibil de la un punct la 
` Fig. 26.35. Curbe de ponderare. altul. Zona A estè limitată de o rază 74, 
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egală cu lungimea de undă a celei mai joase 
frecvențe produsă de motor, sau egală cu dublul 
celei mai mari dimensiuni a motorului. Zona C 
din apropierea. peretelui reprezintă cîmpul rever- 
berant, în care radiația sonoră reflectată modi- 
fică nivelul de zgomot al motorului. Zona B este 
o zonă intermediară, cîmpul liber în care semna- 
lul sonor este cel mai puțin perturbat. În zona 
B se efectuează măsurările. Zona B se recunoaște 
dacă, depărtînd instrumentul de înregistrare de l a 
sursa sonoră, prin dublarea distanței, nivelul de 72 
zgomot se reduce cu 6 dB. 

n încăperea obișnuită există un zgomot de 
fond, de nivel L; Cînd motorul funcționează, | 
nivelul total al zgomotului este L, Dacă FAT AVU 
L, — L; = 10 dB, se consideră că zgomotul produs lșlp la] 
de sursă este L,; dacă L,— Ly < 3 dB, se con- b 
sideră că zgomotul de fond este prea puternic Fig. 26.36. Zone caracteristice 
şi măsurătoarea nu este semnificativă; dacă ° 78004 preia i-l 
L, — L; = 3...10 dB nivelul de zgomot al moto- Á 
rului se calculează aplicînd o corecție mărimii L, și anume se scade din L, 
0,5...3 dB, în funcție de diferența L, — Ly (fig. 26.36, b). 

Zgomotul produs de motor se caracterizează prin nivelul de intensitate La 
măsurat în decibeli pe scara A—dB(A) — și spectrul de frecvenţe. Nivelu 
zgomotului la motoare variază în limitele 97...115 dB (A). În anul 1985 
se prevede că nivelul maxim de zgomot produs de motoarele pentru turism 
să fie de 95 dB (A ). Zgomotul produs de motorul montat pe turism se reduce 
prin izolare fonică. STAS 6926/15-76 privind măsurarea zgomotului exte- 
rior produs de autovehicule limitează nivelul de zgomot la 82...90 dB(A), 
valorile mai mici referindu-se la autoturisme, cele mai mari la autobuze 
și autocamioane echipate cu motoare a căror putere depășește 147 kW (CP). 
Se observă că normele internaționale după anul 1980 vor fi cu 2 dB mai 
mici decît cele prevăzute în 1976. 

Sursele de zgomot la un motor se arată în figura 26.37. Ordonate după 
nivelul de intensitate sonoră (fig. 26.38), sursele de zgomot cele mai impor- 
tante sînt evacuarea gazelor de ardere și admisiunea fluidului proaspăt. 
Efectele celor două surse se atenuează cu ajutorul amortizoarelor de zgomot 
(v. par. 16.3) care reduc nivelul de zgomot cu 12... 16 dB la evacuarea gaze- 
lor și cu 12...14 dB la admisiunea fluidului proaspăt. Aerul de răcire depla- 
sat peste carcasa motorului produce la rîndul lui vibrații acustice sesiza- 
bile. La motoarelezrăcite cu aer, prin dirijarea curenților, vibraţiile acustice 
se atenuează; la motorul răcit cu apă, curgerea dezorganizată are un efect 
acustic defavorabil. i 

Vibraţia suprafeței exterioare a motorului este provocată de creşterile 
rapide de presiune în timpul arderii precum și de șocurile produse pe rea- 
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Vibraţiz Vâraţia suprafeței 
coloanei de exterioare 
aZe a motanului. 


Wórağia sistemelar 
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Fig. 26.37. Surse de zgomot la un motor. Fig. 26.38. Nivelul de zgomot produs 


de diferite surse. 


zemele interioare de organele în mișcare (piston, arbore etc.), care se propagă 
prin structura motorului pînă. la suprafeţele exterioare. Şocurile dintre piston 
si cilindru, dintre fusurile arborelui și lagăre, dintre bolų și reazeme, dintre 
capul bielej și maneton sînt determinate de încărcarea variabilă și jocurile 
funcționale. Există opinia că motoarele răcite cu apă produc un nivel de 
zgomot mai mic deoarece cămașa de apă ar avea o acțiune de amortizare. 
Un colectiv de cercetători al C.I.M.A.C. [8] a arătat că nivelul de zgomot este 
independent de tipul de răcire, deoarece şocurile interioare se propagă prin 
structură. La motoarele răcite cu apă, nivelul maxim al zgomotului se pro- 
duce în domeniul frecvenţelor joase, 800. . . 1 500 Hz (fig. 26.39), iar la motoa- 
rele răcite cu aer, în domeniul frecvenţelor înalte, 3 000. . .4 000 Hz. 
Zgomotul generat de sistemele auxiliare se datoresc șocurilor produse la 
antrenarea supapei sau elementului de pompare, la așezarea pe sediu a 
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Fig. 26.39. Spectrul de frecvențe al Fig. 26.40. Comparație între nivelul zgo- 
zgomotului produs de un motor răcit motului produs de un autoturism Daimler- 
cu apă (1) şi de un motor răcit cu aer Benz echipat succesiv cu un MAC cu cameră 


(2). de preardere (220 D) și un MAS (220): 


1 — pornire ; 2 — mers în gol; 3—accelerare normală; 4— 
accelerare rapidă; 5 — 50 km/h (treapta a II-a); 6 — 
70 km/h {treapta a IV-a); 7 — 100 km/h (treapta a IV-a): 
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Fig. 26.41. Influența turației asupra ni- puli a 
velului global de zgomot .(a) al unui z b r 
MAC (sarcină totală), precum și asupra z% A 
nivelului de zgomot produs de ardere a 
(b), de vibraţiile mecanice (c), de eva- z 10 e 
cuarea gazelor (d), de ventilator fe). is 95 

uoo 600 1800 2000 
n [rot/min] 


supapei sau acului injectorului, vibrației paletelor ventilatorului (v. pag. 
802), suflantei de supraalimentare, rotorului de turbină. Jocurile din siste- 
mul de distribuție şi de la pompa de injecție amplifică șocurile. 

MAC-ul, din cauza vitezei mai mari de creștere a presiunii și a jocu- 
rilor mai mari dintre piston și cilindru, din cauza sistemului de injecție, pro- 
duce un zgomot cu 5...10 dB mai mare decît MAS-ul, la aceeași putere, 
cilindree și turație (fig. 26.40). MAC-ul cu camera unitară produce un zgo- 
mot mai ridicat cu 2...5 dB decît MAC-ul cu cameră divizată, 


S-au elaborat mai multe relații pentru determinarea nivelului de zgomot 
produs de motor (tab. 26.7). Se observă că influenţa cea mai mare o exer- 
cită turația sau viteza medie a pistonului. Pentru același motor, cînd ny crește 
de la 1000 la 6 000 rot/min nivelul zgomotului crește cu 23,3 dB(4) după 
relaţiile (1), (2) și (5). În figura 26.41 se arată influența turației asupra nive- 
lului de zgomot produs de diferite surse. Relaţiile (3) și (4) evidenţiază depen- 
dența zgomotului de puterea motorului. 

Zgomotul produs de motor se reduce pe calea controlului activ (se acțio- 
nează asupra cauzelor) sau pe calea controlului pasiv (se acționează asupra 
zgomotului propriu-zis urmărind absorbţia lui prin izolare fonică). 


Tabela 26.7 
Relaţii pentru determinarea nivelului de zgomot 
Relaţia 1 Autorul 
L(4) = 30 Igny + 501gD — 101,5 0) | L. Leylor 
L(4) = 30 1gWpy + 5 1g(Si) + 59 (2) | Cordier-Reyl 
L(A) = 10 18Pey + 97 (3) | R. Placzek 
L(A) = 10 1g(nu Pen) + 59,4 (4) | CIMAC? 
L(4) = 30 18Wpy + 5lg(Si) + 44 (5) | Deutz? 


1 L(A) în dB; ny — turația nominală în rot/min; D — alezajul în mm; Wpy — viteza 
medie a pistonului în regim nominal, în m/s; S — cursa pistonului în mm; i — numărul de 
cilindri; Pay — puterea nominală în kW. 


2 Congrès International des Maschines à Combustion. 
3 Formula determină nivelul zgomotului la distanța de 7 m de centrul motorului. 
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Fig. 26.42. Nivelul de zgomot la :un motor cu carter normal (a) și 
cu carter rigidizat (b), în diferite puncte de măsură (1... 10). 


În primul caz, proiectantul acționează asupra procedeului de ardere — 
rezervele posibile în acest domeniu sînt evaluate la 3...5 dB; asupra jocu- 
rilor de montaj și funcționale — se reduc jocurile uneori pînă la anulare, 
ca în cazul înlocuirii tachetului mecanic cu cel hidraulic; asupra rigidității 
unor organe. Se urmărește cu deosebire rigidizarea carterului, îngroșarea 
pereților blocului de cilindri, chiulasei (în dreptul camerei de ardere). Rigi- 
dizarea carterului este o soluție eficientă (fig. 26.42), dar dezavantajoasă 
sub aspectul greutăţii și preţului de cost. 

Controlul pasiv al zgomotului se realizează prin: 1) ecranizarea sau 2) capsu- 
larea integrală sau parțială a motorului. Prin ecranizare parțială se obține 
o reducere a zgomotului cu 3...5 dB(A) iar prin ecranizare totală cu 5... 
8 dB(A). Se închide motorul într-o carcasă, o manta din tablă de oțel de 
1 mm grosime, care se fixează cu elemente elastice şi se căptușește la interior 
cu material de absorbţie de 5...10 mm grosime. Prin capsularea integrală 
a motorului se reduce zgomotul cu 10...20 dB(A). Soluţia a fost apli- 
cată la un motor răcit cu aer de 4 cilindri (fig. 26.43). Ea este costisitoare 
şi mărește masa motorului cu 8...10%, de aceea se reduce la capsularea 
parţială. Capsularea parțială se pretează mai bine pentru sistemul de răcire 
al motoarelor răcite cu aer, care, în comparaţie cu sistemul de răcire al moto- 

„rului răcit cu apă pretinde un debit de aer cu 40% mai mic și are secțiu- 
nile de intrare şi ieșire a aerului incomparabil mai mici. Capsularea parțială 
apare ca o soluţie de viitor la MAC, pentru asigurarea normelor de zgomot. 


Fig. 26.43, Izolarea, fonică 
integrală a unui motor 
răcit cu aer: 


7 — vedere de sus; 2 — vedere 
laterală. . 
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SUPRAALIMENTAREA MOTOARELOR 


27.1. EFICIENȚA SUPRAALIMENTĂRII 


S-a arătat că puterea unui motor este proporțională cu consumul orar 
de combustibil (v. rel. 2.1). Întrucît între aer și combustibil există un 
raport determinat, CalCe = Mmin(V. Tel. 2.3) a rezultat că puterea motorului 
este proporțională cu consumul orar de aer (v. rel. 2.18). La un motor de cilin- 
dree totală dată și turație invariabilă, consumul orar de aer poate fi sporit 
sensibil prin mărirea densității aerului, ceea ce rezultă din relația (2.19) 
în care Poa — densitatea aerului la presiunea pọ și temperatura Tọ a mediu- 
lui ambiant se substituie cu densitatea aerului la ieşirea din organul de 


refulare al suflantei, la presiunea p, și temperatura 7,: 


0,12 Q; V sin h 
PIE SE, BR E, s A a. j 
í | 3600 Lmin ) ( y ) ( a 1) Lc (27.1) 


În mod analog, din relația (2.21) rezultă 


-_Qi 
Pe= (10 a a) ġ (= No m) “Psa = cfe Psar (27.2) 


unde fe = hi Mo “mm]A este factorul de eficiență a proceselor termogazodina- 
mice (m; Nv şi N) și mecanice (ny). Gradul de comprimare a aerului în suflantă 
PsalPoa rezultă pe baza ecuației de stare a gazelor 


sa T, 
Bea — 10 be (27.3) 
Poa T: Po 
iar, pe baza legii adiabate 
Psa = Pol Él bo)™". (27.4) 


Dacă factorul de eficiență f, rămîne invariabil prin supraalimentare, atunci 
presiunea medie, nu creşte direct proporțional cu $,/ọ ci numai în pro- 
porția (b/b) = ( balbo)”, curba 7 (fig. 27.1), ceea ce este rezultatul 
încălzirii aerului prin comprimare în suflantă. Dacă se răcește aerul la ieşi- 
_zea din suflantă, pînă la T,= T, curba 7 se transformă într-o dreaptă. 
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Experienţa arată că, în general, pentru 5,/fo = aE] 
= 1...4, factorul de eficiență f, este supraunitar, i 
adică procesele termogazodinamice și mecanice 260 225 


se dezvoltă mai avantajos la motorul supra- 
alimentat, curba 2. 


D 
Supraalimentarea motorului diesel a cîştigat în interes Š 2) SE 
cînd s-a trecutla antrenarea suflantei prin turbină cu ¥ 2 VA, 
gaze. Ciclul unul motor cu ardere internă (ciclul acytua, ul 4—5 


fig. 27.2) se numește ciclu trunchiat. În cursa de destin- 60 = mo 
dere s-ar putea obține lucru mecanic maxim dacă gazele 
de ardere s-ar destinde pînă la presiunea pọ. În acest caz 
ar rezulta: o cursă prelungită a pistonului, o cilindree mai 
inare, dimensiuni de gabarit mai mari, masă raportată, 100 z 
mai mare, putere litrică mai mică, presiune medie mai 
redusă, deoarece aria hașurată raportată la cilindreea 
suplimentară reprezintă o presiune medie redusă. Ciclul 5 
cu destindere totală a gazelor, numit ciclu cu destindere 
prelungită este ineficient și este înlocuit de ciclul cu des- Fig. 27.1. Dependenţa presiunii 
tindere trunchiată, realizat prin deschiderea supapei de medii indicate de presiunea de 
evacuare la o presiune fy > po. De la începuturile moto- supraalimentare. 

rului cu ardere internă a rămas însă ca deziderat, folosirea 


| za i 
je aaa 5 pfen] 


energiei interne conținută în gazele de evacuare, care a devenit realizabil mult mai tîrziu, 
prin supraalimentarea cu grup turbosuflantă (turbosupraalimentare). 


Aplicarea supraalimentării la motoarele de autovehicule a fost frînată 
la început din cauza performanţelor de gabarit și greutate nesatisfăcătoare 
ale grupului turbosuflantă. Progresele realizate în această direcție au permis 
ca în urmă cu două decenii să se aplice turbosupraalimentarea la motoare 
de autovehicule de 9...15 1 cilindree totală. Abia spre sfîrșitul deceniului 
trecut (anii '67...'68), a devenit posibilă supraalimentarea motoarelor de 
4...91, după care s-a extins considerabil. În prezent, performanțele de com- 
pactitate ale grupului turbosuflantă au făcut posibilă adaptarea lui și la 
motoarele diesel de 2 1 cilindree totală; se speră ca, în viitorul apropiat, turbo- 
supraalimentarea să devină accesibilă și la motoarele de litraj mai mic. 


ý 


pmi pme 4 


Fig. 27.2. Ciclul teoretic cu destindere prelungită. 
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Prin supraalimentarea MAC-ului se obţine o creștere sensibilă a puterii 
ditrice, deoarece P} ~ pe'n (v. rel. 24.16). La aceeași turație n (adeseori la 
ssupraalimentare se reduce cu 5...15%), presiunea p, crește de 2...4 ori 
{la motoarele de autovehicule de la 6...8 daN/cm? la 11...13 daN/cm?; 
la motoarele de tracţiune feroviară pînă la 20...22 daN/cm?). Prin supra- 
alimentare crește masa motorului, datorită masei suplimentare a grupului 
turbosuflantă precum și masei suplimentare a unor organe care se confec- 
ţionează. cu pereţi mai groși pentru a rezista la forțe de presiune mai mari. 
Cu toate acestea masa raportată a motorului supraalimentat se micșorează. 
Motorul MWM, model D 232—V6 cu admisiune normală are ca. performanţe: 
Pe = 6,61 daN/em?, P=—13,5 KW/1 (18,4 CP/1); mp= 6,3 kg/KW (4,6 kgt/CP); 
modelul D 232 — V12 supraalimentat realizează: p= 11,05 daN/cm?, 
P, = 20,8 kW/1(28,3 CP/l), mp = 3,7 kg/kW(2,72 kgf/CP). 


27.2. UNELE PARTICULARITĂȚI ALE MOTOARELOR 
SUPRAALIMENTATE 


Vos depăşeşte volumul teoretic Vs; raportul Vos/iV s = capse numește coefi- 
cient de baleiaj şi are valorile cup = 1,1...1,3. Înregistrarea simultană a pre- 
siunii din cilindru (5), din conducta de evacuare (p) și din conducta 
de admisiune (Pea) arată 'că există o perioadă în care fra > P > Pee, COn- 
diție care asigură baleiajului o eficiență maximă (fig. 27.4). Intervalul de 
deschidere simultană a supapelor trebuie să coincidă cu această perioadă. 
Ea este determinată de faptul că presiunea aerului refulat de suflantă este 
practic constantă (p, = P.a) dar presiunea fe este determinată de depla- 
sarea unei unde de presiune. Iniţial, curgerea rapidă, critică, din cilindru 


Admisiune naturală 
h $Supapa de evacuare Supapa de 


Ta admisiune ES 
SS § 4 
SF ` H 
ză I 76 Perioada de 
a & è 15 =i (eig 
hà Supraatimentare A Sp 2 

ISupapă de evacuare Supapă de 
S a omisiune B 
SS ma 12 VA = 
> — rA 
xa u 

PA 70, Z - 
ai SID poe hi 1080 Apaid 0 10 HO pme A [RI] 


Fig. 27.3. Deschiderea simultană Fig. 27.4. Variația presiunii din cilindru (1), din conducta 

a supapelor la motorul cu admi- de admisiune (2) şi din conducta de evacuare (3) la un 

siune normală. (a) şi la motorul motor în patru timpi supraalimentat. 
supraalimentat (b). 
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în conducta de evacuare produce o l 
creștere locală de presiune care se pro- ai 122 
pagă spre turbină, dar lasă în urmă Ẹł : | a 
un gol de presiune care coincide cu $% S 
perioada de baleiaj (curbele æ, b şic 5 i ps 
reprezintă variaţia presiunii în trei «E m 
puncte distincte ale traseului de eva- F7 02 
cuare, la 15 cm, 50 cm, 215 cm de SE). 1 i zl da pe ta 
Presiunea maximă. Prin supra-  _ A S 
alimentare creşte presiunea maximă © N 
din timpul arderii (fig. 27.5), deoare- © 5 H 
ce crește doza de combustibil din $ am iz un 6 a a 2 d 
cilindru. S-a stabilit că mas crește S 20| ———_—__—_—— 
liniar cu p, dar arderea este mai puțin S% e m sI 


violentă, deoarece Taa scade prin efect | Pa [doh/cml 

de presiune ȘI temperatură. În același Fig. 27.5. Influența presiunii medii efec- 
timp crește nivelul de- temperatură a tive asupra unor mărimii caracteristice. 
gazelor de ardere, ceea ce se ilustrează 

prin sporirea temperaturii T, a gazelor de evacuare din fața turbinei. Prin 
efect de temperatură viteza de oxidare a particulelor de funingine crește 
și se înregistrează în gazele de evacuare mai puţin fum. 

Reducerea temperaturii maxime a gazelor. La motoarele supraalimentate 
organele în contact cu gazele fierbinți (pistonul, chiulasa, supapa de eva- 
cuare, paletele turbinei) au temperaturi mai ridicate și suportă încărcări 
termice mai mari. Se reduce temperatura gazelor fierbinți pe mai multe căi: 
1) se răceşte aerul refulat de suflantă; avantajul direct al soluţiei este creş- 
terea puterii efective dezvoltate de motor, la același raport de creștere a 
presiunii în suflantă (fig. 27.6, 4) sau, la aceeași creștere a puterii efective 
se reduce capacitatea sistemului de răcire (scade căldura transferată. apei și 
uleiului). Prin reducerea, temperaturii T, cu fiecare 10%, se reduce tempera- 
tura T; cu 25° (b), ceea ce este esențial pentru protejarea . paletelor de 
turbină; 2) se sărăcește amestecul și anume cînd 5, variază în limitele 5,/fo = 
= 1,5...2,0, A creşte cu 20...30%, iar cînd p,/bo = 2...4, A crește pînă 
la 100%; 3) se reduce temperatura T; prin sporirea coeficientului de baleiaj. 

Pe caracteristica exterioară a unui motor supraalimentat se definesc diferitele tipuri de limi- 
tare a presiunii medii efective. La turaţii mari limitele severe sînt determinate de temperatura 


g/m = A 


a 
5 a 3 
Fig. 27.6. Influenţa gradului 3 
de supraalimentare asupra unor % 

performanțe. = 
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gazelor de evacuare și turația maximă a turbinei; la tura- 
ţiile medii ale motorului, limita, este determinată de 
presiunea maximă din cilindru; la turaţiile reduse, creșterea. 
lui p, este limitată de fum. Fiecare din aceste limite- 
definesc dificultăţile care apar la creșterea gradului de 
supraalimentare a unui motor diesel. 

Limitarea detonaţiei la MAS. Prin supraalimentare 
crește tendința Ja, detonație, deoarece se aplică un regim 
O 40 010 W0 70 2, mai înalt de presiuni și temperaturi, amestecului din zona. 

Paula] finală. Se evită, detonația, prin îmbogățirea, amestecului, 
reducerea avansului la, declanșarea scînteii, mărirea, cifrei 
octanice a benzinei, injecția de apă în colectorul de admi- 
siune, folosirea unor combustibili speciali (alcool etilic, alcool 
metilic sau metanol, benzen, acetonă). Substanțele men- 
ționate au o rezistență mare la autoaprindere și o căldură de vaporizare ridicată. Un amestec 
teoretic (A = 1) își reduce temperatura prin vaporizarea combustibilului cu 20° cînd este format 
pe bază de benzină, cu 90°, cînd este format cu alcool etilic și cu 130° cu metanol. De aceea 
Ea (la limita de detonație) crește pînă la 14 pentru metanol, 15 pentru alcool etilic, 18 
pentru acetonă. 


Fig. 27.7. Dependenţa presiunii 
medii de frecare de presiunea, ma- 
ximă din cilindru. 


Factorul de eficiență. Gradul de umplere este ușor amplificat (5. .. 10%) 
prin efectele baleiajului (micșorarea lui y, și reducerea temperaturii pisto- 
nului, chiulasei). Pierderile prin frecare cresc (fig. 27.7) din cauza presiu- 
nilor maxime mai ridicate, în schimb lucrul mecanic de pompaj devine pozi- 
tiv (v. fig. 2.18). În ansamblu randamentul mecanic crește. Randamentul 
indicat înregistrează și el o ușoară. sporire în primul rînd datorită arderii mai 
complete a combustibilului, La motoarele supraalimentate randamentul 
efectiv (ne = NMm) este sensibil ameliorat și ca urmare consumul specific 
(e, ~ ifn) este cu 20...27 g/kWh (15...20 g/CPh) mai mic; consumul 
specific efectiv Cemm coboară pînă la 200...210 g/kWh (148...154 gf/CPh), 
ceea, ce se observă în figura 27.5.Gadul de creștere a puterii unui motor 
prin supraalimentare x = PP, (indicele s se referă la supraalimentare) 
este, potrivit relației (27.1): 


Nis os] Aa «ms a ns „Psa Je i aa, (27.5) 
Nif hm A Po fea ” Poa 


ye 


Deşi à, > A, se înregistrează un factor de eficiență mai ridicat prin supra- 
„alimentare, fos > foar 

Încărearea termică şi meeanică a organelor mecanismului motor este sensi- 
bil sporită la motorul supraalimentat. Temperatura mai mare a pistonului și mai 
ales gradienţii mai mari de temperatură care sporesc tensiunile termice impun 
răcirea forțată a pistonului. Crește temperatura supapei de evacuare. Pentru 
a o menține neschimbată. se impune răcirea gazelor de evacuare (fig. 27.8). 
Grosimea capului de piston, suprafața de reazem, diametrul și grosimea bol- 
ţului se amplifică. Suprafețele de reazem ale arborelui se măresc. Blocul- 
carter se întărește, Sistemul de răcire trebuie lărgit; debitul de ulei trebuie 
sporit, iar în circuitul de ulei se introduce un radiator de răcire. Pînă la un 
anumit grad de supraalimentare (5/9 = 1,6...2,0) modificările sînt minime. 

Numărul conductelor de evacuare. La motoarele policilindrice, dacă gazele 
se evacuează în o singură conductă, oscilațiile de presiune (v. fig. 27.4) se 
amortizează iar în conducta. de evacuare se stabilește o presiune constantă. 
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Fig. 27.8. Variația tem- 

peraturii gazelor de evacu- 

are cu alezajul, cu condiția 
Tsg = ct. 


Fig. 27.9. Poziționarea pe ciclu a 
perioadei de  baleiaj. 


Pentru a spori eficiența baleiajului se urmărește menținerea oscilaţiilor de 
presiune, deoarece ele asigură o diferență pozitivă de presiune între conducta 
de admisiune și conducta de evacuare, în care scop se decalează în timp 
procesul de baleiaj sau perioada deschiderii simultane a supapelor, de la doi 
cilindri cu funcționare succesivă. (fig. 27.9). Ca urmare se prevăd mai multe 
conducte de evacuare, în funcție de numărul de cilindri și ordinea de aprin- 
dere. În figura 27.10 se arată cazul unui motor cu șase cilindri. În conducta 4 
evacuează cilindrii 7, 2 și 3; în conducta b, cilindrii 4, 5 şi 6; față de ordinea 
de aprindere indicată, în aceeași conductă nu interferează două deschideri 
simultane ale supapelor. La motoarele cu mai mult de șase cilindri sînt ne- 
cesare 3...4 conducte de evacuare. 

Sistemul de injecție implică un număr de modificări în funcție de gradul 
de supraalimentare. Pompa de injecție trebuie să furnizeze o doză sporită de 
combustibil ceea ce se poate realiza prin mărirea cursei pistonului sertar sau 
prin mărirea diametrului. Prima soluție se folosește rar deoarece mărește 
„durata injecţiei. În mod frecvent se mărește diametrul pistonului sertar 
(fig. 27.11, a) cu 10...20%. Mărirea dozei de combustibil conduce la creșterea 
presiunii inițiale de injecție (b), 
care a ajuns la camerele unitare, 
la 400 daN/cm?, tinde să crească 
la 600...700 daN/cm?, iar în per- 
spectivă, ar ajunge la 1000 2 
daN/cm?, pentru p, = 22...25 
daN/cm?. Sporirea diametrului : 
d şi a presiunii de injecție ampli- pme pmi pme pmi 
fică presiunea de contact pe camă 
peste limitele admisibile, astfel G 
că în perspectivă se întrevede 
folosirea, la motoarele înalt supra- © pmi pme pai pme 

© 


ł —- — Ridicarea supapei de odmisiune, 
Ridicarea Supapei de evacuare.* 
1-5-3-6-2-4 


alimentate, a pompelor de injecție 
cu distribuitor rotativ, deoarece 
cama inelară. poate prelua presiuni â 
mai ridicate. O altă dificultate o | 
constituie variația dozei de com- Pete AD papa 00 0 40 me ELGO i T60 0 47 pe 


bustibil cu turația (fig. 27. 12). Fig. 27.10. Gruparea conductelor de evacuare la 
La pornire (I) este necesară o un motor cu şase cilindri supraalimentat. 
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Fig. 27.11. Influența supraalimentării asupra unor mărimi caracteristice ale pompei 
de injecție. 


doză mare; apoi, doza trebuie să crească (ZI) pentru a urmări caracteristica 
suflantei; în zona momentului maxim (IJI) doza trebuie menținută con- 
stantă; în fine, spre vitezele maxime (IV) doza se micșorează din cauza limi- 
tărilor introduse de temperatura gazelor de evacuare și turația turbinei. O 
asemenea variație a dozei de combustibil pretinde corectoare speciale care sînt 
în curs de perfecționare. Mărirea dozei de combustibil impune creşterea orifi- 
ciului pulverizatoarelor cu 10. ..15%. Dir. cauza temperaturii ridicate apare 
pericolul de coxare a injectorului. O cale eficientă de a ameliora înclinarea 
la coxare este reducerea temperaturii pulverizatorului prin răcire forțată. 

Grupul turbosulfantă de dimensiuni mici, cerut de litrajele relativ reduse 
ale motoarelar de autovehicule, este în primul rînd, rezultatul perfecționărilor 
din domeniul turnării de mare precizie a rotoarelor de turbină” și sulfantă, 
asociate cu progresele în domeniul materialelor de palete, rezistente la tempe- 
raturi ridicate și cu acelea din domeniul ungerii care au permis să se depășească 
turaţiile de 100 000 rot/min. 


Progresele în domeniul compactizării grupului turbosuflantă sînt arătate în figura 27.13, 
Grupul (a), model 1968, era destinat unui motor de 7 care dezvoltă 132,5 kW (180 CP) ; grupul 
(6) Emodel 1973, asigură supraalimentarea unui motor de 8,51 pînă la 191 kW (260 CP). Modelul 
cvoluat are 52 piese față de 106 piese-(28 piese distincte față, de 48), are masa cu 30...50% 

- mai mică (8... 10 kg), are un volum cu 

BER 55% mai mic şi un diametru al rotorului 
Cu corector. de 76 mm. Paletele sînt rezistente 
la 700°C şi sînt confecționate din 


„20 Fără corector 

EI o. aliaj cu conținut ridicat de Ni, care 

z T 3 înlocuiește aliajul pe bază de cobalt, 

= s ceea ce permite un raport de destindere 

s$ 20 E; de 3/1. În mod curent s-a trecut la utili- 
3 zarea palierelor libere în reazeme, care 


"a — se rotesc odată cu arborele. Jocul arbore- 
200 600 1000 1400 1800 2200 2600 3000 7 A = A 
n Crot[ min] palier trebuie să fie de 25...50um iar 


Fig. 27.12. Variația dozei volumetrice de combusti- jocul palier-carter de 19,+ + 100 um, ceea 


bil cu turaţia, la motorul supraalimentat. ce impune ca fiecare diametru să fie re- 


920 


205 mm 


163mm 


Fig. 27.13. Evoluția unui grup de turbosupraalimentare pentru motoare de autovehicule : 
a — fabricat în 1968; b — fabricat în 1973. 


alizat cu o toleranță de 5 pm. La pornire apare 
o problemă spinoasă. La 10000 rot/min, 
arborele grupului nu funcționează normal mai 
mult de 3 s cu filmul de ulei rezidual. De 
aceea, se prevăd conducte largi care să asigure 
rapid sosirea, uleiului de la pompă. 


Un grup turbosuflantă mai evoluat, pentru 
motoare de litraj mic (fig. 27.14, tip Holset H 1) 
realizat recent, are diametrul rotorului de 
65 mm, dezvoltă 130 000 rot/min, este confec- 
ționat din 32 de piese și are masa de 5,2 kg. 
Grupuri turbosuflante mici au fost aplicate cu 
titlu de experienţă pe motoare diesel cu litrajul 
sub 21. Motorul— VW Golf de 1,51, care dezvoltă 
36,7 kW (50 CP) în varianta, admisiune normală 
(v. pag. 875) a realizat 52,9 kW (72 CP), în 
varianta, supraalimentat. Motorul de turism Mercedes Benz cu 5 cilindri, de 3 1, care dezvoltă 
58,5 kW (80 CP) la 4 000 rot/min a fost supraalimentat şi a dezvoltat 140 kW (190 CP) la aceeaşi 
turație la un raport de supraalimentare p/o = 3, cu răcirea aerului refulat de- suflantă de 
la 200° la 100°C. 


Fig. 27.14. Grup turbosuflantă Holset 
pentru motoare de litraj redus (1,5 .. -21). 


27.3. ACORDAREA GRUPULUI TURBOSUFLANTĂ CU 
MOTORUL DIESEL PENTRU AUTOVEHICULE 


Grupul turbosulfantă se proiectează adecvat pentru a realiza gradul dorit 
=, de creştere a puterii la turația nominală. Deși grupul turbosulfantă este 
autoreglabil (cînd scade turaţia sau sarcina se micșorează debitul de gaze de 
ardere sau energia internă a acestora, ceea ce micșorează adecvat, în anumite 
limite, lucrul mecanic efectuat de turbină și prin urmare gradul de comprimare 
și debitul livrat de compresor), în domeniul turaţiilor reduse debitul de aer 
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livrat de sulfantă este inferior debitului pretins de motor. Ca urmare presiunea. 
medie efectivă. și momentul motor scad sensibil, gradul de fum crește, iar 
funcționarea, este compromisă. Pornirea motorului supraalimentat întîimpină 
dificultăți suplimentare. Pentru a limita presiunile maxime, raportul de com- 
primare la motorul supraalimentat se micșorează; în plus, la pornire, suflanta 
obturează admisiunea iar supapa de admisiune avînd o întîrziere mare la 
închidere (pentru performanţe la turația nominală) face posibilă scăparea 
fluidului proaspăt în conducta de admisiune. Toate aceste partizularități 
acționează într-un singur sens: se reduce gradul de comprimare a fluidului 
proaspăt, astfel că pornirea este compromisă. Acordarea grupului turbosu- 
flantă cu motorul nu este încă soluționată satisfăcător, în ultimii ani fiind pro- 
puse mai multe soluții în acest sens, 

Se supradimensionează grupul turbosulfantă pentru turația nominală și se 
obţine caracteristica 7 (fig. 27.15) faţă de caracteristica normală 2. O supapă de 
reglaj permite evacuarea în atmosferă. a unei fracțiuni din gazele de evacuare, 
iar suflanta funcționează în punctul N. La reducerea turației motorului, se 
reduce treptat fracțiunea de gaze evacuate în atmosferă, astfel că se asigură 
funcţionarea după caracteristica 3, ceea. ce menține un nivel ridicat al momen- 
tului motor pe domeniul de turații (0,5...1) mar. 

Raport de comprimare variabil. Deoarece raportul de presiuni în suflantă. 
scade aproximativ cu pătratul turației, turbosuflanta lărgește mult intervalul 
de solicitare mecanică și termică a motorului, între regimul de suprasarcină 
și regimurile de sarcini reduse presiunea maximă și temperatura gazelor variază 
în limite foarte largi. Pentru a realiza condiții identice de ardere oricare ar fi 
sarcina și turaţia (presiuni și temperaturi apropiate la sfîrșitul comprimării sau 
în timpul arderii), BICERI a realizat un piston cu capul deplasabil, care asi- 
gură un raport de comprimare variabil (fig. 27.16). Pistonul este alcătuit din 
două părți: mantaua M pe care se fixează segmenții și suportul S care se arti- 
culează cu bolțul. Camera superioară 7 şi camera inferioară 2 dintre manta și 
suport sînt alimentate cu ulei; supapele de siguranță S; și S, reglează alimen- 


Pa 
f 
SS 


NXÆN NZ 


ji 
dj 
LII 
A 


Z 


LL LULA 


Oz 
ss 


b 
TUUA 


Panz 


AN 


ZZZIZ 


Fig. 27.15. Principiu de reglare a Fig. 27.16. Piston BICERI care realizează 
gradului de supraalimentare în un raport de comprimare variabil. 
funcție de turație. 
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Fig. 27.17. Procedeul de supraalimentare Comprex (a — viteza 
sunetului; c — viteza aerului sau gazelor; u— viteza periferică). 


-tarea cu ulei; supapa de siguranță S, și orificiul calibrat & reglează evacuarea 
uleiului. În ultima parte a fiecărei curse de evacuare și în prima parte a fie- 
cărei curse de admisiune sub acțiunea forțelor de inerție F4 mantaua se depăr- 
tează de suport, volumul camerei 7 crește și se completează cu ulei prin supapa 
S,. Deplasarea relativă este limitată de rezistența hidraulică a orificiului 
calibrat care determină reducerea frînată de volum a camerei 2. În restul 
cursei de admisiune și în cursa de comprimare poziţia relativă a suportului 
și mantalei rămîne neschimbată. Dacă presiunea, aerului crește sau presiunea 
maximă crește, mantaua se apropie de suport, deoarece uleiul este refulat în 
carter prin supapa Ss. Astfel, presiunea la sfîrșitul comprimării sau mas ră- 
mâîn cvasiconstante. Pistonul a trecut în producția de serie, după încercări 
efectuate timp de un deceniu. El este însă scump și se aplică pe motoarele 
speciale, la motoarele policarburante. 

Procedeul comprex realizează comprimarea aerului și destinderea gazelor 
de evacuare în același rotor (comprex = comprimare + expansiune). Ideea a 
fost brevetată în 1913, realizată în 1942 la Brown Boveri, dezvoltată 
din anul 1950 și încercată pe motoare | 
diesel în 1967. Un rotor 7 cu celule axiale 
este antrenat de arborele cotit MW 
(fig. 27.17, a). În fiecare celulă aerul este 
comprimat de gazele de evacuare, deci 
rotorul nu este un consumator de ener- v Ze 
gie (0,5... 1% pierderi prin frecare). | 


CX 


A 
7 Motor stondord cu 


Drumul parcurs de gazele de evacuare Ps iu CA 


și aer este arătat în (b). Gazele de eva- %3% 
cuare intră într-o celulă pe traseul 7, 
comprimă aerul, se reflectă și parcurge 
traseul 2, apoi prin reflectări repetate ui Hotar stindard 
ajunge în colectorul de evacuare. Prin i padnisimne normalë 
destindere pe traseul 5 în celulă, se pro- ~^ 
duce un gol de presiune, care face 5 N 
posibilă admisia de aer proaspăt. Pro- j 
cedeul a fost aplicat pe un motor diesel 
de autocamion de 220,6 kW (300 CP). 
Curbele de moment (fig. 27.18) arată 
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Fig. 27.18. Comparație între caracteristi- 
cile de moment ale unor motoare. 
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că el menţine o valoare ridicată a momentului, pe un mare interval de tu- 
raţii (două. reglaje distincte; CX1, CX2). 


Supraalimentarea cu cameră independentă de ardere. Procedeul a fost propus pentru 
a soluţiona problema, pornirii motorului rece, Sistemul de supraalimentare este prevăzut cu o 
cameră independentă de ardere la presiune constantă care intră în funcțiune la pornire. Gazele 
de ardere antrenează grupul turbosuflantă la o turație ridicată, care asigură pornirea ușoară 
a motorului. Sistemul este utilizabil și în domeniul turaţiilor reduse, dar este complicat 
şi costisitor. 


27.4.  SUPRAALIMENTAREA MAS-ULUI PENTRU 
AUTOTURISME 


Supraalimentarea a fost aplicată inițial la MAS, la motoarele de curse. 
În S.U.A., s-a trecut de la formula de motor cu litrajul de 4,4 1 și admisiune 
normală, la formula de motor de 2,6 1 supraalimentat. Un motor de 8 cilindri 
în V dezvoltă 662 kW (900 CP) la 9 000 rot/min, cu o presiune medie p, = 
= 35 daN/em? (P, = 257 kW/l sau 350 CP/1). Motorul este alimentat prin in- 
jecţie în admisiune. Un motor Porsche de 12 cilindri în V la 180%, de 51, care 
dezvoltă 470 kW (640 CP) la 8 400 rot/min, a fost supraalimentat și a dezvoltat 
809 kW (1 100 CP) la 7 800 rot/min. Masa inițială a motorului a crescut de la 
260 kg la 284 kg iar cilindreea a fost sporită la 5,4 1. Motorul este răcit cu aer, 
are patru arbori de distribuţie și șapte pompe de ulei. Raportul de comprimare 
e = 10,5 a fost redus la 6,5 la motorul supraalimentat. Motorul este alimentat 
prin injecție și are două bujii pe cilindru. Înălțimea maximă de ridicare a 
supapei de evacuare este de 10,5 mm; a supapei de admisiune 10,5 mm pentru 
admisiune normală și 12,1 mm pentru admisiune forțată. Temperatura ga- 
zelor de evacuare, în fața turbinei este de 1000*C, iar turația grupului este de 
90 000 rot/min. Presiunea. de supraalimentare este de 1,4...1,5 bar. Biela 
s-a, confecționat din aliaj de titan cu aluminiu și molibden și are masa de 
420 g față de 680 g, masa bielei din oțel cu Cr și Mo. Supapa de admisiune din 
titan. Încercările de cale au arătat o „întîrziere” la accelerare, deoarece grupul 
turbosulfantă are o inerție mare. 

Recent s-a aplicat supraalimentarea, cu titlul de experiență, la un MAS de 
turism pentru a verifica dacă procedeul permite reducerea emisiunilor nocive 
din gazele de evacuare. Rezultatele s-au dovedit satisfăcătoare în privința 
emisiunilor poluante dar procedeul este costisitor și sporeşte consumul de 
combustibil. Temperatura gazelor în fața turbinei este cu 200...250*C mai 
mare decît la MAC. 
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28. 


CALCULUL SCHIMBULUI DE GAZE 
CU CALCULATOARELE NUMERICE 


28.1. PARTICULARITĂȚILE CALCULULUI 


Controlul analitic al schimbului de gaze este în măsură să contribuie efi- 
cient la sporirea performanţelor de putere litrică a motoarelor cu turație ridi- 
cată și a motoarelor supraalimentate. Constituind mai demult un deziderat, 
rezolvarea sistemului de ecuaţii diferențiale care determină schimbul de gaze 
se efectuează astăzi cu calculatoarele numerice de mare capacitate, astfel încât 
problema duratei de lucru este definitiv soluționată (rezolvarea. numerică a 
ecuațiilor diferențiale cu mijloacele tradiționale pretinde 8 000...10 000 ore/om). 
Cititorul dispune astăzi de o lucrare, apărută recent*, în care găsește un pro- 
gram. de calcul complet, cu multiple variante de lucru, pe careîlpoate utiliza, 
precizînd numai datele inițiale. 

Integrarea sistemului general de ecuaţii diferențiale cu calculatorul nu- 
meric pretinde să se soluţioneze mai multe probleme referitoare la: natura 
fizică a fenomenelor, definirea condiţiilor la limită, tehnica de programarez 
Primul grup de probleme se referă la exprimarea. adecvată a variației momen- 
tane a compoziției și energiei interne a fluidului motor din cilindru, precum și a 

mișcării nepermanente a gazelor pe traseele de curgere. Precizarea condiţiilor 
la limită pretinde cunoașterea condiţiilor de stare a fluidului motor la declan- 
şarea schimbului de gaze, adică în momentul deschiderii supapei de evacuare 
(psp). Starea gazelor în momentul «psp depinde de evoluţiile anterioare ale 
fluidului motor, adică de schimbul anterior de gaze și de evoluţiile de compri- 
mare, ardere (mai ales) şi destindere. Ca urmare, trebuie programat calculul 
tuturor evoluţiilor unui ciclu motor și nu numai al acelora de schimb de gaze. 
Condiţiile inițiale rămân însă necunoscute, se aleg arbitrar (cu aproximație) 


* Grânwald,-B. și Gheorghiu, V. Calculul schimbului de gaze la motoarele 
cu ardere internă cu piston. Editat de Institutul politehnic București, 1980. 
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și se parcurge ciclul de mai multe 

"ori (problema e convergentă) pînă 
cînd, în momentul gps se satis- 
face un test de precizie pentru 
presiune, temperatură, cantitate 
de substanță. Tehnica de pro- 
gramare trebuie să satisfacă două 
deziderate: precizie sporită şi 
timp de calcul redus. Un pro- 
gram cu pas variabil de calcul 
(optimizat prin autoreglare) re- 
prezintă o soluţie, la care se a- 
daugă formularea ecuaţiilor di- 
ferenţiale în forma cea mai gene- 
rală, astfel încât fiecare evoluție 
sau parte a ei să apară ca un 
caz particular. Sistemul general de- 
ecuaţii diferențiale la care se ajunge în cele ce urmează se particularizează 
pe intervalele definite în tabela 28.1 și figura 28.1, în funcție de parametrul 
independent «-unghiul de rotație a arborelui cotit. 


= ocesul admisi | 
de |_peceseroc POE OEST ponp. pară 
| destindere |. evacuare i adnisune „|eanerinere J 
pi pme pmi pme pmi 


Fig. 28.1. Modelul ciclului pentru calculul 
schimbului de gaze. 


Tabela 28.1 


Intervale caracteristice ale ciclului motor 


Intervalul Durata Limitele de variație ale Iui x 

Comprimarea Aa Orsa Su So i 
Arderea Axa wa Sasa 

Destinderea Axa Uz <æ Spse 
Schimbul de gaze Asg psp S % S rsa 
Evacuarea Aosge “pse Su S arse 
Admisiunea ` Asga OCps4 S & < &rsa 
Evoluțiile de înaltă presiune Aa Crsa S 4 S &psE 
Evoluţiile de joasă, presiune Ay «psp S 4 <S orsa 


28.2. COMPOZIȚIA ȘI ENERGIA INTERNĂ 
A AMESTECULUI MOMENTAN DE GAZE 


Calculul schimbului de gaze se aplică pentru o cilindree cunoscută, deter- 
minată prin anteproiectare, pe baza calculului termic efectuat pentru 1 kg: 
de combustibil. Cantităţile de substanță se raportează la o cilindree concretă, 
variază în interiorul unui ciclu și de la ciclu la ciclu, cu sarcina și turația, cu 
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“parametri de reglaj. De aceea, o exprimare generală simplă a compoziției se 
obține prin intermediul participaţiilor molare ale substanţelor din fluidul mo- 
tor, definite în tabela. 28.2, calculate pentru 1 kg de combustibil (v. par. 4.5) 
și un coeficient de dozaj à, dat. 


Tabela 28.2 
Pr oprietăţi ale amestecului de gaze 
Proprietatea Relaţia 
1. Participaţia molară (P;) 
Participaţia aerului Paer = Vaerlv; (9) 
Participația combustibilului Po = yei (2) 
Participația CO, PO, = vool yy 3) 
Participația CO Poo = vol (4 
Participaţia H,O PRO = violy (5) 
Participaţia N, PN, = YNY (6) 
Participaţia O, Po, = vo,]yr (7) 
2. Masa moleculară (M3) 
Fluid proaspăt (indice fp) Mip = P aer Maer + PrvMob (8) 
indi Mga = Pco,Mco, + PooMco + 
Gaze de ardere (indice ga) + Pu, oMH,0 + PN,MN, + Po Mo, (9) 


Calculul arderii se dezvoltă convenabil cînd cantitățile de substanță se 
măsoară în kilomoli. Pentru o exprimare unitară a sistemului de ecuații, 
cantitatea de substanță în ecuaţiile de curgere se exprimă. cu aceeași. unitate 
de măsură, ceea ce pretinde calculul volumului specific al gazelor. Știind că 
RM; = R (v. Anexa 2.2), din ecuaţia de stare pv = R,T rezultă: 

vim?/kg] = 8314 -10 5T|M amb. (28.1) 
p fiind în daN/cm?, Mam în kg/kmol, T în K. Masa moleculară a amestecului 
este Mam = 2P,M, (tab. 28.2), P, și M, fiind cunoscute pentru fiecare gaz 
(notat cu indicele j) care intră în amestec. 

Variația elementară a energiei interne este dU = d (vu); deoarece în 
procesul de schimbare a gazelor cantitatea molară de substanță variază în 
fiecare moment, iar pe toate evoluţiile ciclului, energia internă specifică u 
variază cu temperatura, rezultă 

dU = v du + u dy, (28.2) 
astfel că, pentru dezvoltarea calculelor trebuie să se cunoască atît valoarea u, 
cît și variația momentană a energiei interne, du. Prin definiție 


du=C aT (3); u= f C, dT (b). (28.3) 
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Fiind cunoscute dificultățile de exprimare{analitică a dependinței C,(T), 
se propune să se împarte intervalul de temperatură :0...3000*C în două 
intervale: 1) 273. . . 1273 K; 2) 1273. ..3273 K. Restrîngerea primului interval 
este justificată de anomaliile dependenței C,(T) la temperaturi mici. Rezultă 
două dependențe pentru variația elementară a energiei interne 


du < = Că AT (a); duza = Ca AT (b). (28.4) 


Căldura specifică reală stelată este definită pe intervalul 273.. .1273 K; 
căldura specifică reală dublu stelată este definită pe intervalul 1273. . .3273 K. 
Cele două călduri specifice sînt de forma: 


CË = a* + Di p 02 p B 4 eh, (28.5*) 


CE = a 4 DL A o LB d ca, (28.5%*) 


unde ż = T — 273 aşfost utilizat numai pentru simplificarea, scrierii. 
Coeficienţii căldurilor specifice se scriu sub forma a două matrice, 9* și 
Mx, iar valorile coeficienţilor se arată în matricile numerice A și A, 
(fig. 28.2). Ultima linie a matricilor cuprinde masele moleculare ale substan- 
telor ceea ce este avantajos pentru alcătuirea unei matrici unitare, cu coeficien- 
ţii caracteristici ai substanţelor care formează fluidul motor. 
Energia internă se obține din (28.3) cu relațiile (28.4) și (28.5), 


Te C*aT+ p 


To 


CIAN, 


1273 


(28.6) 


sau 
U< =0F(T—1273) (a); oz Mos + 03*(T—1273) (b), (28.7) 


căldurile specifice barate fiind definite de expresiile (1) și (2), din tabela 28.3. 
În mod analog se determină entalpiile gazelor (di = C, dT, C, fiind căldura 
specifică la presiune constantă) 


îczana = (05% + 8,314) (T — 273), (a) 
$ (28.8) 
i>1273 = her + (05% + 8,314) (T — 1273), (b) 


în relațiile (28.7) și (28.8), “1273 ȘI i273 reprezintă energia internă și entalpia . 
specifică la T = 1273. 

În cilindru evoluează un amestec de gaze. Căldura specifică a fluidului proas- 
păt este definită de relațiile (3) sau (4), (5), cu termenii explicitați. Dacă se iden- 
tifică (6) — forma generală a lui C%— cu (5) rezultă că coeficienții až, și b% . . . 
alcătuiesc o matrice I$, cu o coloană care se obține înmulțind primele două 


59 — c. 582 929 


Matricea M* 
Oer Ctomb «to, ato aho aÑ, %, 
ber btomb bto, to bfo b, bò, 

Cõer Comb Cto, “co cho Ne co, 

dier déomb to, dto dho d, dă, 

Eer tomb eto, eto efo eN, b, 

Maer Mcab Mco, | Mco Mu,o My, Mo, 
a 
Matricea 9** 

Oer Otomp “o, cto ao Ñ, s5, 
pi bu Eo, „blo to bN, bă, 
der Comb To co cho N, că, 

dasr demb deo, čo dito dN, dă, 

Eder Etomb Eto, eco eto eN, eg, 

Maer Meomb Mco, Mco Mu,o My, Mo, 

b 
Matricea Iert 

Aer Comb co, co H,O Na o, 

20,774 181 ,46 27,84 20,82 26,69 20,82 20,90 
2,783-1073| 424 ,36:1073| 43 ,02:1073 0,46:1073| 3,69-10-2|— 0,5231073 11 13.1073 
6 ,386-10786|—146 ,47-1078|—31 64:1076 | 13,64:1076| 5,61-1078] 13,66+10-6 |— 5,85-1078 
— 3816-1078 0,00 10,94-1072 |— 8,70:1078| 0,00 — 8,161079 1 65:10 
0,0 0,00 — 1,38:10712| 0,00 0,00 0,00 — 017-102 

28 ,964 114 44 28 18 28 32 


Prima linie servește numai pentru identificarea coeficienţiloridin matricele M*, SN m. Coeficienţii 
determină căldura specifică în k)/kmol K (:4,185 kcal/kmol °K). 
c 


n +E 
Matricea Er 


Aer | Comb | co, co H,O N, o, 
20,52 0,0 | 27,85 18,39 33,98 18,56 20,90 
11145103] 00] 43,0210] 1302:1408 | 4169-4078 | 11:00-10-3| 1113-1072 

— 5116:10] 0,0 |—31 64-108 |— 6,36:10° | 0,0 — 4148-10 |— 5 85-10 
091-102] 0,0] 1094-102] 1:47-10-2] 0'0 0'68-10-2| 1165-10 
0,00 0,0 |-— 138-1073 0'0 0'0 00 — 0117-10-22 
28'964 114 | 44 28 18 28 32 


Prima linie servește numai pentru identificarea cosficienţilor din matricele M**, defel „ Coeficienții 
determină căldura specifică în k]/kmol K (:4,185 kcal/kmol °K). 
d 


Fig. 28.2. Matrice cu coeficienții căldurilor specifice, 
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ăia aia ie 


Tabela 28.3 


Căldurile specilice ale amestecurilor de gaze 


Felul căldurii specifice 


Relaţia 


Căldura, specifică barată 
simplu stelată! 


| Căldura specifică, barată 


dublu stelată! 


Căldura specifică a fluidu- 
lui proaspăt? 


Căldura, specifică a gazelor 
de ardere 


CE = a* + (b*/2)t + (0*3) + (4*]4)3 -+ (e* 5) o) 


CEE = a** + (b**/2)(t + 103) + (c**/3)(¢ -+ 103 + 108) + 


-+ (A**]4) (E3 ++ 10322 + 1082-4 109) -+ (e**/5) (tt 10328 -+ 
+ 1082 - 109 + 1012) (2) 


v Crp = (aer) Ciner + (vel)că (3) 


Chro = Paerlater + ber t + căt +1...) + Pro(ahy-tbăt + 
+ căt + ...) (4) 
E = (Poatiy + Pool) + (Poeti A + 
E (Partar T Po a ao (5) 


A E A I (6) 


Ca =tvcoslYCaco, + Virol) Coro + (vu, IV) Cong (7) 


k 
Ciza = Poo, (acos + boat + cost? + ...) + Pmolaio + 


cului de fluid proaspăt și 
gaze de ardere 


+ bhot + chot + +...) + +... (8) 
Ciga = aya + baat + chat F cie (9) 
| Căldura specifică a ameste- — |{Cžom = (Yypl Vam) Cro + (Ygal/Vam) Cha (10) 


Goom = Prplafp + dft SE hot +...) +Poalata $ bat a 
A) an 


Ciam = (Prpafp $ Poaaġa) + (Prob). pt+tP gaboa)i + 


+ (Pipcfe + Paacda) 2 ... (2) 
Cem = AD) + A") + AMDE +... a3 
+0 = Pyp- Myo + Poa ia a9 
Tiam = A*(1) + A*(2)-t/2 + AGP +... (15) 


1 ¿= T — 273; 2 Analog pentru căldurile specifice dublu stelate. 


12 
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coloane ale matricei A: cu participațiile respective (fig. 28.3). Căldura spe- 
cifică stelată a gazelor de ardere este dată de relația (7), sau (8), (9). Dacă se 
consideră coloanele 3, 4, 5, 6, 7 din matricile M* și M** drept matrici-coloană 
și se efectuează operațiile indicate în figura 28.4 se obține matricea 9%, (sau 
echivalentul ei 8ii%*). În procesul de admisiune în cilindru se formează un 
amestec de gaze proaspete și gaze de ardere, de compoziție momentană, 
Vam = Vip F Yoa: Căldura specifică a amestecului de gaze (rel. 10, tab. 28.3), 
explicitată sub formele (11), (12) și concentrată în relația (13) se obține tot sub 
forma unei matrice-coloană, care se definește prescurtat de relația (14), iar 


H * 
Matricea Mp 


Oer Gomb Paer Oer t P comb ` Ccomb zA 

baer Ptomb Paer Ber + Pcomb * Ptomb . (T — 273) 
Paer'| Cer + Pcomb - nt = Paer AT Peomb ` Comb E) 

der dtomb -Paer dert Peomb * domb TE 2D 

Eder tomb ea eade Coca | UD [iza 078) 


Fig. 28.3. Determinarea matricei pentru calculul căldurii specifice a fluidului proaspăt 


ato, ato afio 

bto, to bțio | 
Peco," | cto, |+Pco*| co |+Pho'] ho (+= 

dto, dto dho 

eco, eto e,o 


H * 
Matricea Ma 


Peo, ato, + Peco ao +Pho aho + PN, ON, Po, * %8, 
Pco, bto, +Pco béo + Pho biro Pue Pi, t Po, ` PO, 
= | Peo, to, tfco co tfno ho TPna Na Pos ©, 
Peo, deo, +Pco do + Pro dho + Pe, dia +Po, * dò, 


Pco, Éo, teo čo +Pho Sho +Py, CA, t Po, ? e 
2 2 2 că 


Fig. 28.4. Determinarea matricei pentru calculul căldurii specifice a gazelor de ardere, 
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căldura specifică barată, de relaţia (15). Calculul căldurilor specifice sub forma 
matricială. reprezintă o adaptare comodă și originală a problemei la posibilită- 
tile calculatoarelor numerice. 


28.3. ECUAȚIILE DE CURGERE PRIN ORIFICIILE 
CONTROLATE DE SUPAPE 


Principial problema. schimbului de gaze se formulează în felul următor. 
Printr-un orificiu de secțiune variabilă curge un amestec de gaze din galeria 
practicată în chiulasă. spre cilindru, sau, în sens invers. Debitul de gaze prin 
orificiu depinde de particularitățile geometrice ale orificiului (formă, dimen- 
siuni, legea de variație a secțiunii în timp) precum și de starea gazelor din 
amontele și avalul orificiului, determinată de cîte un grup de ecuaţii, care 
constituie condiţiile locale la limită. Astfel, procesul se exprimă analitic prin 
ecuațiile de curgere și condițiile la limită în poarta subapei și în cilindru, care 
alcătuiesc la un loc un sistem de ecuaţii diferenţiale cu coeficienți variabili. 
Curgerea este nepermanentă iar ecuaţiile nu au soluții analitice; soluțiile cău- 
tate se obţin prin metodele analizei numerice. 

Gazele curg în sens direct sau normal sau în sens invers. Prin sens direct se 
înțelege curgerea gazelor din cilindru (c) în galeria de evacuare (ge) în procesul 
de evacuare, precum și curgerea gazelor din galeria de admisiune (ga) în ci- 
lindru (c) în procesul de admisiune; curgerea în sens invers este opusă celei în 
sens direct (curgerea gazelor din galerie în cilindru, în procesul de evacuare și 
curgerea gazelor proaspete din cilindru în galerie, în procesul de admisiune). 
Ca urmare se disting patru viteze caracteristice: We, — viteza de curgere din 
cilindru în galeria de evacuare; We, — viteza de curgere din galeria de eva- 
cuare în cilindru; Wes. — viteza de curgere a gazelor din galeria de admisiune 
în cilindru; Weg, — viteza de curgere a gazelor din cilindru în galeria de 
admisiune. Succesiunea indicilor definește și sensul de curgere. 

În forma generală, ecuația diferențială a debitului de gaze care trece prin 
orificiul controlat de supapă este definită. de relația (1) din tabela 28.4. Pentru 
cantități molare se ţine seama de relaţiile din Anexa 2.2 (vR=mR;; 
R=M,R, deci vM, = m sau dm = M, dv) și se obține relația (2). Mărimile 
W (viteza de curgere), v (volumul specific), A (aria secțiunii oferită de supapă), 
(coeficientul de debit) sînt variabile cu « și se precizează fiecare în parte. 

Gazele curg prin orificiul controlat de supapă datorită diferenței dintre 
presiunile care se stabilesc în secțiunile J—J și III—II (fig. 28.5). Presiunea 
din secțiunea J—I, denumită presiunea din poarta supapei fps (psa — pre- 
siunea din poarta SA ; Pps — presiunea 
din poarta SE) poate fi mai mică sau 0 ga i; | SE g 9 
mai mare decît presiunea din cilindru ! - | Á 4 
Pau Şi anume: 1) curgere în sens direct, | i | 
Pasa — Peu > 0 Sau Per — Pre >0:; p 
2) curgere în sens invers, Pas — Ppsa >0 
Sau Pps — Pen > 0; 3) curgere nulă, a- 
Íosa Pea 0; Peu Ppsa 0. Ecuația 
diferențială a conservării energiei curen- 
tului de gaz, la curgerea adiabată, 
fără frecare este 


a(W2?/2) = —v dp. (28.9) 


Fig. 28.5. Schemă pentru determinarea 
condițiilor locale la limită. 
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Ecuațiile de curgere 


Tabela 28. 4 


ÎN O N NR NR e N tao ee, 


Natura relaţiei 


Relaţia 


Masa, elementară, de 
substanță, 


dm = u(A wlv)dr 


o) 


Cantitatea molară ele- 
mentară 


&) 


Viteza de curgere 


re] 


aenn ae o F 
War = 129 |/ Ż | Lei e 
aa TU) TF MI 


a © 


(4 


Condiţiile regimului critic 


Presiunea, critică, 
— în admisiune 


— în evacuare 


Viteza de curgere în proce- 
sul de evacuare 


, — regim suberitic 


— regim critic 


Per = PoBHI 2) (a); vor = vyBIU-k) (b); 


(5) 
Ter = TaB (c); B = 2/(k + 1) (4). 
Per = bpo Botai) (6) 
Par = pey Biel o 
euo 129 E Tai f = (= ze J o 
st Rea Meu Poul 
EU ( Peu pa 
W geo = 129 $ pe] sA 8) 
sia je a Mea | A daoe 2 
he Tea 
= 12 
Wege | mti Maa (9) 


Viteza de curgere în; pro- 
cesul de admisiune 


— regim subcritic 
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ER a n 
ac 129 ( ga | E el PE 
129 Ba My 


oa spa 
Wega w |f n fi = (2) i ap 
ý ka— 1 Meu E Pest 


(| 
Posa 


(10) 


Tabela 28.4 (continuare) 


Natura relației Relaţia 
— regim critic Ba — E k T, 
We 120l A ( 2) p— e (12) 
Ra + Li 129 PE Mis 
Variația momentană de 
substanță schimbată, în 
evacuare iih 
1 
— regim subcritic erei A a a Ẹ ze.) i (3) 
"da n Tou | Pest 
dy, 1/he 
w Coe Pose (=) ug 
da nT pse | Ppse 
dYege beit 2 e- 
im. aiti =C pse W, (15) 
— regim critic dg sefe de Toi PFI 
Variația momentană de 
substanță schimbată în 
admisiune SA 
dvgae a 
— regim suboritic ca CusadaWgac Posa (22) (16) 
da AT psa \ Prsa 
dvega bett [o r 
E = Chesa Aa Wega — | (17) 
da e a aor Ten | beu 
1/(ka—1 
— regim critic Ua a e ei k lat (8) 
Ea nTpsa Va + 1 
Variația momentană a can-| dvfpe _ dVeiz _ Wyau (19) 
tităţii de fluid proaspăt dă da da 
Variația momentană a can-| dvgag voga E Swe) (==) y 
tității gazelor de ardere ia Ia d Spa ere 
a dYgac [ seese ) fn dvgec (=) (20) 
da ` (voziga Ja—Ax do | vesige Ja—Ax 


=) Unităţi de măsură : 4, în m?; W, în mjs; p, în daNjem?; n, în rot/min; T, în oyee 


v în kmol; M, în kg/kmol; v, în m3/kg; C = 2,0. 
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Ţinind seama de legea transformării adiabate pu” = ct, după transformări 
se obțin relația (3) din tabela 28.9 și relaţia (4) pentru viteza critică de curgere, 
unde W, este viteza inițială cu semnificație numai la curgerea gazelor din 
conducta de admisiune în cilindru. Mărimile de stare în regim critic sînt 
definite de relațiile (5) și depind numai de mărimile de stare din amonele orifi- 
ciului. Regimul critic de curgere se determină pe baza relației (5, a), care ia 
forma concretă (b), şi se verifică de fiecare dată cînd se aplică relația (2) pentru 
a decide dacă se introduce W din relația (3) sau din (4). Exponentul adiabatic 
se diferențiază, deoarece, în admisiune (k,) curg gaze proaspete, de tempera- 
tură apropiată de aceea a mediului ambiant, iar în evacuare (k,) curg gaze de 
ardere de temperatură mult mai mare. 

„Se verifică dacă regimul de curgere este critic prin compararea presiunii 
din secțiunea de ieșire a orificiului controlat de supapă (presiunea pzz) cu pre- 
Siunea din avalul orificiului (v. fig. 28.6). Astfel, se calculeză pe, cu relația 
(6), în funcție de presiunea din amonte, apoi se compară cu presiunea din aval. 

n admisiune, dacă Parz(Pes) SS Pers curgerea este critică, iar pir = pba; 
dacă Par > bear, curgerea este subcritică iar prr = prm. În evacuare, dacă 
Dr( Pose) S Per, Curgerea este critică, iar pr = Par; dacă Pr > Pa, curgerea este 
subcritică, iar prr = Pr. Mărimile de stare bysa Ppse ŞI Pens care definesc regi- 
mul critic se determină din condiţiile locale la limită, care se tratează distinct; 
depinzând de starea gazului din cilindru, sau de regimul de curgere prin conducte, 
În final, se obțin șase relații pentru calculul vitezelor de curgere, relaţiile (7)... 
(12) din tabela 28.4 (nu s-a observat niciodată curgerea în regim critic în sens 
invers). Temperaturile Tysa Tes şi Ten se determină din condiţiile locale la 
limită și se tratează ca și presiunile la limită. Masele moleculare ale gazelor 
sînt distincte în cilindru (variază cu a) și în galerii, ceea ce se evidențiază prin 
indicii atribuiți lui M. j 

Valoarea momentană a coeficientului de debit se determină din relația 
(2.62), iar aria secțiunii momentane oferită de supapă din relațiile (16.1) şi 
(16.4). Fiind definite mărimile u, A și W, ecuația diferențială (2) din tabela 
28.4 se particularizează în raport cu modurile diferite de curgere a. gazelor, în 
sens direct sau în sens invers, în regim subcritic sau critic, după ce se împarte 
prin da pentru a deveni accesibilă metodelor numerice de integrare. Ca urma- 
re, în secțiunea de ieșire II—I (v. fig. 28.6) oferită de supapă se obțin rela- 
tiile (13)... (20), tabela 28.4. Pentru exemplificare se stabilesc numai relațiile 
(13) și (15) care definesc curgerea în procesul de evacuare în sens direct (indicii 
cge), 1) în regim subcritic și 2) în regim critic. În primul caz, ecuația adiabatei 
în secțiunile II—I și ITI—III (v. fig. 28.6, b) dă (ţinînd seama că există 
condiția pr = pr = Pose): Bonte = bretti ; rezultă vjr = Ven(Penl Pps)"; sub- 
stituind pe v din relația (28.1), rezultă Vp, = (8314 - 10T a/ Mpe) 
(Benf Pose)!!! care se introduce în ecuația diferențială (2) și se obține în final 

relația (13). În al doilea caz, din relațiile (5, b și d) rezultă vm = 
= Deia(2/(ke4- 1) DU); efectuînd în continuare operaţiile din primul caz se 
obține relația (15). 


28.4. CONDIȚII LA LIMITĂ ÎN POARTA SUPAPEI 


Viteza de curgere în poarta supapei, adică în secțiunea I—I din galerie 
(Wa — viteza în galeria de admisiune; W,, — viteza în galeria de evacuare), 
este o mărime variabilă. În lucrarea [2] se propune o metodă originală de calcul 
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poorla di 
A ip - 5 poaa: AT) 
spell) | vi 7 Z cilindru supapaila, ) ' i P 
golerie | galerie | 


“z 
sa i) e 
en on A A 
| Vp y’ 
b. 


a | | EEI 
Iu iZ I 
i 
regim critic: py $ A Ng? i regim critic + BSP hat) Ap ii 
regim subeile pr >p = Îi, I sberilie:p, > hrf (Papi P- = B 


Fig. 28.6. Precizarea regimului critic şi subcritic de curgere. 


care pleacă de la ecuaţia de continuitate scrisă între secțiunile I—II și II—III 
(fig. 28.6), prima fiind de arie constantă, cealaltă fiind chiar secțiunea. oferită 
de supapă, deci de arie variabilă. Metoda are un grad ridicat de dificultate 
deoarece condițiile de stare din secțiunea ]—J devin dependente de acelea din 
secțiunea II — II care sînt necunoscute. Ea se întemeiază pe faptul că siste- 
mul general de ecuații diferențiale care definește schimbul de gaze se rezolvă 
prin metodele analizei numerice, astfel că la fiecare pas de integrare se cunosc 
valorile de la pasul anterior și se definitivează soluția prin iterații succesive. 

Din ecuaţia de continuitate (1) din tabela 28.5, rezultă viteza de curgere 
prin galeria de admisiune, dya fiind diametrul galeriei de admisiune în vecină- 
tatea supapei. Raportul volumelor specifice vr/vız rezultă în funcție de regimul 
de curgere. Dacă este îndeplinită condiția fe > ber, regimul de curgere este 
subcritic iar în secțiunea II—III se stabilește presiunea prr — Pen (curgerea în 
sens direct, v. fig. 28.6, a). Gazele proaspete se destind adiabatic de la pre- 
siunea fa, din secțiunea I—ZI la presiunea p. potrivit legii pv” = ct și se 
obține relația (3) sau (4). Presiunea gazelor în secțiunea I—I se obține în 
ipoteza curgerii cu frecare a unui fluid incompresibil, prin conducta de admi- 
siune, relația (5). În acest caz se apelează la relaţia (2.41) în care se substituie 
Porp: Știind Că posp = 1/vozp; se aplică relația (28.1) și se obține: posp [kg/m3] = 
= (105/8314) MpPol To. În final se ajunge la relația (5), în care presiunea 
este în daN/cm?. În baza ipotezei incompresibilității, pya = psa: Relaţia (5) 
permite studiul schimbului de gaze la MAS în regim de sarcină parțială, închi- 
derea obturatorului fiind echivalentă cu creșterea coeficientului Cpa. Se 
substituie (3) și (4) în (2) și se adaugă relațiile (10) și (12) din tabela 28.4. 
Se obține sistemul transcedent de ecuaţii (5), (6) şi (7) sau (5), (6%) și (7%), 
care cuprinde trei necunoscute fpes Wa Și Woga Temperatura Tga din 
secțiunea I— I reprezintă o mărime independentă, care poate fi Ta 4 To 
sau Ta = To, cînd se ține seama de schimbul de căldură, iar la MAS 
de vaporizarea combustibilului. Sistemul de ecuaţii (5)...(7) nu este rezol- 
vabil în raport cu cele trei necunoscute deoarece, el este dependent de starea 
gazelor din cilindru, implicit prin Ten (Teu este o variabilă implicită deoarece 
determină exponentul adiabatic ką care se calculează pentru temperatura 
medie (Ta, + Ta)[2), explicit prin Bes, ceea ce sub aspect fizic este rațional. 
În adevăr, excitația produsă de cilindru prin deplasarea pistonului se transmite 
prin orificiu în conductă și determină parțial starea gazului din conductă. 
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Tabela 28.5 
Condiţiile la limită în poarta supapei 
Natura relației Relaţia”) 
Ecuația de continuitate în| pp ynd, Wgacãa 
galeria de admisiune -= Usa (1) 
dur vy 
Viteza de curgere A A 
Woa = Cusa = gac (2) 
da "u 
Ecuația de destindere în: (slor) = (benl: Ipga)! "e (3) 
— regim suberitic 
Team oe (slor) = Cilee + 1e (4) 
i i lli M, 
Ecuația lui Bernoul hemn OCT G ie ga m, (5) 
o 
ASR e Sai 
Viteza, de curgere în ga- Aa [bei Ika 
lerie ? Wya = Cisa 2 = Wac (6) 
— regim suberitic 2, (Poe 
1(ka—1) 
Aa 2 
im oriti — w, (6) 
— regim critic Waa = Cusa 2, E, pac 
Viteza de curgere în secți- Wya È Ra T i Pon \ -Mka a 
unea oferită Wgac = 129 120 + T — 7 
— regim suberitic a sa va 
Ba Lf Wa, ha Ta F 
zeci Deta Waona Ve F | 129] a 1 Maze 
Ecuația de continuitate în! ty md2, Vaze e a 
i evacuare = Use m 
galeria de ev 40 se vr 
| 
E ia, lui Bernoulli Mge ie „1ke. 72 9 
ua suberitic Poe = bo + 06. 1074(1 + Coe) zi Pol * Pae Woe (9) 
a Mge ket 1 2 * 
— regim critic Poe = Po + 06. 1074(1 + Cge) Taa Ea BoeW ge (9*) 
Viteza de curgere în ga- Ae 
lerie pa Woe = Cuise ET Wore (10) 
— regim suberitic de 
fel(ke—1) 
Ae Pen 2 W. (10*) 
— regim critic Wae = Cuse B, P RFI oge 
Viteza de curgere în secți- 29 he i, Teu Ta Poe ar an 
maea cae i De he — 1 Mea beu 
— regim subcritic 
i ke Tes 11 
— regim critic Wege = 129 mi l Ma (1%) 


*) Unităţile de -măsură precizate în tabela 28.4; C = 1,273. 
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Parţial, starea gazului din conductă depinde și de proprietățile termođinamice: 
ale fluidului proaspăt, de geometria traseului de curgere, de rezistențele gazo- 
dinamice. Astfel, răspunsul gazelor la excitația produsă de cilindre are un 


` grad limitat de independență. La rîndul ei, şi starea gazelor din cilindru este- 


influențată de starea gazelor din conductă. Ca urmare sistemul de ecuații 
(5). . (7) trebuie rezolvat împreună cu sistemul de ecuații care precizează con 
dițiile din cilindru. 

Condiţiile de stare în poarta supapei de evacuare se determină pe baza ecua- 
tiei de continuitate (8), care definește viteza de curgere Wa, prin galeria de 
evacuare (secțiunea J—I). Raportul volumelor vz/uzz ca și presiunea, în galeria. 
de evacuare (Pas = Ppse) se stabilesc în condiții similare cu acelea din admi- 
siune. Pentru p, se apelează la relaţia (2.75), în care densitatea va fi 
Poe = (109/8314) Mee Pool Ta. Temperatura T, rezultă prin destinderea 
adiabată a gazelor din cilindru. În regim subscritic se obţine Tp = 
= Tair(Poe]beu) he, iar în regim critic, Tp = Ton "2](ke + 1). În primul 
caz se obține relația (9), în al doilea caz, relația (9*), Se ajunge în final la 
sistemul de ecuaţii (9)...(11) sau (9%)...(11*). 


28.5. CONDIȚII LA LIMITĂ ÎN CILINDRU 


Starea fluidului motor în cilindru, în perioada schimbului de gaze se de- 
termină pe baza a două ecuaţii diferențiale fundamentale: ecuația diferențială 
a conservării masei și ecuaţia diferențială a conservării energiei. La acestea 
se adaugă ecuaţia de stare a gazelor din cilindru. 

Ecuația diferențială a conservării masei. Variația elementară a numărului 
de kilomoli de fluid proaspăt din cilindru ve, este precizată de suma cantități- 
lor elementare de fluid proaspăt și gaze de ardere care pătrund în sau părăsesc 
cilindrul, definite de relațiile (13)...(18) din tabela 28.4: ` 


dvei E dygac ap Care -= dys ia voga (28.10) 
Ecuația diferențială (28.10) se rezolvă prin metoda diferenţelor finite, de 
aceea, se împarte prin unghiul elementar da (relaţia 1, tab. 28.6). 
Ecuația diferențială a conservării energiei. Se scrie variația elementară 
a energiei interne U,, a fluidului motor din cilindru 


AU ei aN, ł Toge dYa teit (dveze pi voga) — d9,— dL, (28. 1 1) 


unde foao În. Sînt entalpiile gazelor care pătrund în cilindru; Ten — entalpia 
gazelor din cilindru; Q, — căldura schimbată de gaze cu pereții; L—lucrul 
mecanic. Potrivit relației (28.2) rezultă dU su = vas due + thot dys; energia in- 
ternă și variația ei elementară fiind calculate cu relațiile (28.4) și (28.7), 
scrise simplificat aici sub forma dusu = Cyin dTonn și Moir = Oren (Tru — 273), 
dar, scrise dezvoltat într-un program de calcul. Ținînd seama de expresia 
lui dus, după împărțirea, cu da, se izolează variația elementară a temperaturii 


ATi E 1 ( dU u dyer ) (28.12) 


— Uen 
dg Yar Creu da da 
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Tabela 28.6 
Condiţii la limită în cilindru 
Natura relației Relaţia*) 
Ecuația diferenţială a bi-l dve dv d 
lanțului de masă, ad De 4 wen Nae 2 (0) 
da da da da da 
Ecuația diferențială a tem-l dTe 1 = dv, 
peraturii fe Goat) — + (i 
da aee ea a a e 
= dv, Ă = AVege + dv 
— Cueit) e (ici — Cuert) — — 
x da 
49, aL 
= E 2) 
do =] R 
Em Ta — 273 
Viteza schimbului de căl-l 40, a E 
> = CA (Tea — T) = 3) 
dură da cA (Ton — 12315007 2 
Viteza de efectuare a lu-| dL 7 
crului mecanic Te =0,05. Vs Peu5a (4 
| Ecuația de stare waT, 
pon 83,14 Ci. (5) 
Vei 
Vot = 0,5: Vsoa (6) 


*) Unități de măsură : Q, L, în kJ; Cy, în kJ/kmolK; C, în k]/m?h K; A, în m2; Vai 
şi Vs, în dm*; p în daN/cm?; i, în kJ/kmol. 


Se substituie în relaţia (28.12) dU, din (28.11) și dve din (28.10); rezultă 
ecuaţia diferenţială (2) din tabela 28.6. Viteza de schimb de căldură cu pereții 
se calculează cu relaţia (3) (v. par. 3.3 și 3.4), iar viteza de efectuare a lucru- 
lui mecanic cu relaţia (4), ținînd seama că dL = pdV şi că dV este precizat de 
(10.12) (y. par. 3.5). : 

Ecuatia de stare corelează o parte din necunoscute, relația (5), iar Va, (6) 
xezultă din (10.10). 

Gradul momentan de umplere. Determinarea condițiilor la limită în cilin- 
dru permite calculul gradului momentan de umplere m. Amestecul din 
cilindru este alcătuit în fiecare moment din fluid proaspăt (v;a) și gaze de 
ardere (vaza): 


Voi = Viza ap Vgaa- (28.13) 


Se diferențiază relația (28.13) și se explicitează variația momentană a can- 
tității de fluid proaspăt, relația (19) din tabela 28.4. Pentru calculul variației 
momentane a cantităţii de gaze de ardere se observă că din cauza curgerilor 
inverse, parte din fluidul proaspăt trece în galeria de evacuare în perioada 
baleiajului, iar gazele de ardere din cilindru trec în galeria de admisiune. Este 
necesar să se precizeze proporţia de gaze de ardere din gazele care curg prin 
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orificii. Integrînd ecuațiile diferenţiale prin o metodă a analizei numerice, se 

cunoaște la fiecare moment «, compoziția de la momentul anterior « — Aa 

(Aa — pasul de integrare). Se admite că din cantitatea de găze care] părăsește 

Cilindrul (vaga; Vege), fracțiunea (vaze Vess)z- aa reprezintă gaze de ardere, restul 

fiind evident fluid proaspăt. Definind la fel proporţia de gaze de ardere din 

galerii, rezultă relația (20) din tabela 28.4, iar din (19) se calculează atunci 

Vizu. Cantitatea teoretică de fluid proaspăt vayp este definită de relația (2.25), 
Rezultă atunci, gradul momentan de umplere 

RT, | 
= ep 28.14 
Noa DV. Fpa j ( ) 


care, pentru « = sa, precizează valoarea finală a lui +,, 
ISA 


28.6. STAREA FLUIDULUI DIN CILINDRU ÎN EVOLU- 
TILE FĂRĂ SCHIMB DE GAZE 


Din cele două ecuaţii diferenţiale care definesc starea fluidului motor din 
cilindru, precizate anterior (par. 28.5) una se elimină, deoarece în absența 
schimbului de gaze, dv = 0. Ecuația. diferenţială a bilanţului energetic ia 
forme particulare în raport cu natura evoluției. Ea se asociază întotdeauna cu 
ecuația de stare. 

Procesul de comprimare, În relația (28.11) se anulează variațiile elemen- 
tare ale numărului de kilomoli și rămîne ecuația 


dU, = dQ, — dL (28.15) 


care se explicitează, ca și relația (28.11), sub forma (1), din tabela 28.7. Se 
adaugă ecuația de stare (2). 3 

Procesul de ardere. În capitolul 5 arderea a fost schematizată prin evoluții 
termodinamice. Aici se adoptă o soluție distinctă, prezentată în [3], care se 
potrivește mai bine cu ecuația diferențială de bilanț energetic. Problema con- 
stă în a modela arderea prin caracteristica de degajare a căldurii. În cazul 
general, se consideră că arderea se dezvoltă în două faze (fig. 28.7): o fază de 
ardere cu viteze mari (I), de la ag la «p; o fază de ardere cu viteze mici (IT), 
de la «,la œ. Cele două faze se suprapun i 
partial. 

Căldura dezvoltată pe ciclul ĝ (v. rela- 
ţia 5.13) se precizează, știind că schimbul 
de gaze se calculează pentru o cilindree de 
dimensiuni date (în par. 5.6 calculul ar- 
derii este dezvoltat pentru un ciclu în 
care arde 1 kg de combustibil, deoarece 
inițial nu se cunosc dimensiunile cilindru- 
lui), deoarece sînt necesare dimensiunile 
organelor de distribuție. Cantitatea 
molară de substanță la arderea unui 
kilogram. de combustibil este v; [kmol/kg] Fig. 28.7. Caracteristica, de degajare_a 
(v. rel. 4.53) iar căldura disponibilă . căldurii de reacție, 
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Ecuațiile diferențiale în evoluţiile fără schimb de gaze 


Tabela 28,7 


Tabelul 28.7 (continuare) 


Natura relaţiei Relaţia 
Cantitate momentană de. gaze de | vgaa = É’ He Vrpa (14) 
ardere şi fluid proaspăt iz 
Viza = (1 — 2)" Yfpa (15) 
Cantitatea momentană de gaze din Ve 1 = Vrpal — Ë) + uovrpat + Wat (16) 
cilindru 
Cantitatea de gaze la limită 1) E= 0: va = Ypa + Wad ` (7) 
2) E = 1: ven, = Voaz + Voaă (18) 
Variația molară momentană, în pro- | dvgaa dă 
cesul de ardere ao beVipă a. (19) 
dvfpa dă 
= — 20 
da . Esite da (20) 
deir dé 
en ea = 1 == 21 
F (ue — 1) vspa a (21) 
Participaţiile gazelor Veil — Yi 
pațiile gaz Pa = Betr Brp = E (p) (22) 
Veil Veil 
Ecuația diferențială a temperaturii | aTes 1 dQp dl 
în destindere HESE (23) 
da Veil Cvest da da 
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Natura relaţiei Relaţia 
Ecuația diferențială a temperaturii dTei 1 dQp aL 
în comprimare da T (- (D 
Veil Cocit dg da 
Ecuațiile de stare Vei T, 
i | bea = 83,14 et 2 
Veit 
Căldura disponibilă î 
pon ‘Q = Qiam vrpa (3) 
Caracteristi j š ii 9/6 
eristica de degajare a căldurii g= Qalð (v. rel. 4.72) (4) 
Viteza relativă de degajare a căl- dë 1 fa, 
g : d 
durii = — = —: Qa sv. rel. 4.73) (5) 
da [2] da i 
Caracteristica & E = Ér + čr (6) 
Coeficientul d tiți il 8 a0 O 
ntul de repartiție a căldurii Õ =0r +9 (7 
Re = Bulă = 1-AnJd 8 
Unghiul relativ — ca v — ag 
Xp = ——— la); = ——— ih; 9, 
Pa al G 
Ecuația caracteristicii de degaja: = +1 
căldurii atit Em e tac a tit ră 
10) 
+ (1— R) [1— exp(—6,9772+1)] ' 
| Ecuația vitezei relative de degajare | .” 1 
a căldurii a E= 6,9 Re = z X exp( 6,9% 2+) + 
pa 
11) 
6 mti. ma mat 1 ȘI 
+ 6-9(1 — Xe) orală exp(—6,9yâ*1) 
Z 
Viteza absolută de ardere dôg š . 
i = 95 = Qiam Yapa & (12) 
Ecuația diferențială a temperaturii dTeg 1 -dë 
în ardere : E ICE [oren Woa 
t 40, aL (13) 
da da 


*) Unitățile de măsură precizate în tabelele 28.4 și 28.6. 


este Q (pentru à > 1, @ =Q; pentru à < 1, Q = Qu; V- rel. 4.47, 4.48). 
Puterea calorică a amestecului este Qiam = Q/w: În această formă, Qiam se 
calculează independent în o subrutină a programului. Din calculul schim- 
bului de gaze rezultă vyp [kmoli gaze proaspete/ciclu], care rămîne 
invariabil pînă la sfîrşitul comprimării (punctul d pe ciclu). Atunci vpa = 
= vyp iar căldura disponibilă pe ciclu este definită de relația (3). Se notează 
cu Qa căldura degajată prin ardere din punctul d pînă la un moment oarecare 
a. Caracteristica de degajare a căldurii este definită de (4), iar viteza relativă 
de degajare a căldurii (viteza de ardere) este definită de (5). Se definește 
după [3] caracteristica de degajare a căldurii, care este suma a două componen- 
te (6). Căldura de reacție () se împarte la rîndul ei în două componente (7), 
precizate de coeficientul de repartiție R, (8). Relaţiile (9) definesc unghiurile 
relative corespunzătoare celor două faze de ardere. Din considerente cinetice 
rezultă caracteristica &(10) şi derivata ei ¢ (11). La MAS, R.= 1, adică arde- 
rea decurge în o singură fază, La MAS de autovehicule cu cameră unitară 
R, = 0,1...0,4; la MAC-uri rapide de turism, cu camere divizate, R, =,0,8... 
1,0. Exponenții cinetici mp Și ma iau valorile: mp = ma = 1,5...3,5 la MAS; 
mp = 3...4, iar m = 2...3 Ja MAC cu camere unitare. La MAC, x,= 
= 0,2...0,3. 
Ecuația bilanţului energetic în procesul de ardere devine 
AU = da — dQ; — dL. (28.16) 
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Dacă se cunoaște £ din relaţia (5) rezultă viteza absolută. de ardere (12), 
care se substituie în (28.16). Explicitînd variația de temperatură rezultă 
relaţia (13). În timpul arderii la un moment dat, relația (28.13) diferențiază 
fluidul motor sub aspectul compoziție (neomogenitate chimică). Consecin- 
tele ei se tratează în două feluri distincte: 1) fluidul motor este omogen termic, 
adică toate gazele au aceeași temperatură, dar, fiind alcătuit dintr-un amestec 
de gaze cu călduri specifice diferite, se calculează C,am în raport cu compoziția 
momentană. Problema este tratată în [2] iar soluţia ei este inclusă în progra- 
mul de calcul; 2) fluidul motor este neomogen termic, adică gazele de ardere 
au o temperatură de 3...4 ori mai mare decît temperatura gazelor proaspete. 
Problema este tratată în [3]. 


Pe scurt, primul caz se tratează astfel: se admite ipoteza definită de rela- 
tiile (14) şi (15). Se adaugă la va, gazele reziduale vaza (gaze de ardere din 
d) şi se obţine (16), care defineşte corect, la limită, compoziția gazelor din 
cilindru, relațiile (17) și (18). Prin derivarea relaţiilor (14), (15) și (16) se ob- 
ține variația momentană a numărului de kilomoli, în procesul de ardere, care 
nu e nulă, din cauza variației molare, relaţiile (19), (20) și (21). Cu relațiile 
(14), (15) și (16) se determină participaţiile gazelor, relaţiile (22) și (23), după 
care se poate calcula Cs sau Cu cu o subrutină a căldurilor specifice care 
include relațiile (13...15) din tabela 28.3. 

Procesul de destindere. Rezultă o relaţie (23), similară cu aceea din compri- 
mare. 

Rezolvarea sistemului de ecuaţii diferenţiale. Calculul schimbului de gaze 
duce inevitabil la calculul complet al ciclului termic, care este definit de un 
sistem de șapte ecuații diferențiale (tab. 28.8), particularizate pentru inter- 
valele caracteristice definite în figura 28.1. Sistemul se programează pe un 
calculator numeric. El este astfel aranjat încît este aplicabilă oricare din meto- 


, Tabela 28.8 
Sistemul general de ecuaţii diierențiale ale ciclului termie i 

Natura ecuației Relația de definiție Intervalul 

0 Aaz 

dvgac 

T EEE = rel. (16), tab. 28.5, pei > Per Asga 
= rel. (18), tab. 28.5, pes < Per Acsga 

ti Vega z Aaz 
` de = rel. (17), tab. 28.5, pga > fer Asga 
a = rel, (13), tab. 28.5, Poe > Per Acosge 

IL = = rel. (15), tab. 28.5 pye < Per Acsge 

a 

= Ady 

m dvgec = rel, (14), tab. 28.5 pei > Per Adsge 

dg = Ady 
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Tabela 28.8 (continuare} 


Natura ecuației Relația de definiție Intervalul 

=0 Aae 

Ava = rel, (19), tab. 28.8 Aaa 

g 

X da =0 Aaa 
= rel. (20), tab. 28.5 Asg 

=0 Ade 

Avea = rel. (21), tab. 28.8 | Aaa, 

ii da A) Axa 
= rel. (1), tab. 28.7 Asg 

= rel. (1), tab. 28.8 Ade 

ATi = rel. (13), tab. 28.8 Ada 

Si aaa = rel. (20), tab. 28.8 Axa 
= rel. (2), tab. 28.7 Adsg 


dele analizei numerice. În lucrarea [2] s-au aplicat metodele Rung e~- Kutta 
de ordinul IV și Predictor — Corector, cu pas constant și variabil. 


28.7. POSIBILITĂŢILE METODEI DE CALCUL 


Metoda prezentată permite: 1) determinarea performanțelor de umplere 
a cilindrului cu fluid proaspăt; 2) determinarea stării gazului în orice 
moment al ciclului, inclusiv a randamentului indicat; 3) efectuarea cerce- 
tărilor de optimizare a unor parametri constructivi ai sistemului de distribu- 
tie; 4) efectuarea de cercetări asupra schimbului de gaze în condițiile în care 
experimentarea este costisitoare, pretinde un interval mare de timp, sau, este 
chiar imposibilă; 5) evaluarea ipotezelor de lucru, şi evidențiază limitele 


lor, deschizând noi căi spre cunoaștere. 
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29. 


PROIECTAREA DE CONCEPȚIE ȘI CERCETAREA 
ȘTIINȚIFICĂ A MOTORULUI PENTRU 
AUTOVEHICULE 


29.1. FORMULA CONSTRUCTIVĂ A MOTORULUI 


Prin calculul. de tracțiune al autovehiculului se determină puterea efectivă 
a motorului, care devine performanța fundamentală pretinsă de consumator. 

Fiind cunoscută puterea efectivă, proiectantul stabilește trăsăturile con- 
structive principale ale motorului, în raport cu considerentele de siguranță în 
funcționare, consum minim de metal, consum minim de combustibil, durabi- 
litate, cost redus, de fabricaţie, deservire și reparaţie, confortabilitate înaltă 
etc. Proiectantul ia în considerare condițiile de serviciu ale autovehiculului 
(funcționarea. în condiții de serviciu sever micșorează durabilitatea, pretinde 
uleiuri superioare, mărește periodicitatea schimbului de ulei etc.) nivelul 
calificării personalului care exploatează, deservește sau repară motorul și 
stabilește construcții mai simple, mai robuste în dauna performanţelor de 
greutate, randament, silențiozitate, sau acţionează în sens opus. Proiectantul 
are în vedere disponibilitățile de combustibil și calitățile acestuia. Asemenea 
considerente impun proiectantului să aleagă o formulă constructivă rațională 
de motor. Prin formulă constructivă a motorului se înțelege ansamblul tuturor 
soluțiilor de principiu care conferă motorului o individualitate determinati. 
Soluţiile de principiu se referă la: 1) procedeul de aprindere (MAS sau MAC); 
2) numărul de timpi; 3) numărul și așezarea cilindrilor; 4) gradul de forțare 
a motorului; 5) procedeul de răcire; 6) organizarea mecanismului de distribu- 
ție; 7) camera de ardere; 8) schema de forțe a blocului de cilindri; 9) materia- 
lele pentru principalele organe étc. Asemenea soluții de principiu proiectan- 
tul le impune în concordanță cu destinația motorului, cu condițiile concrete 
de fabricaţie și exploatare, cu cunoștințele despre procesele energetice și 
despre nivelul solicitărilor mecanice și termice din organe, cu tendințele ge- 
nerale, care se manifestă în raționalizarea construcției și fabricației. 

Formula constructivă a unui motor este definită în proiectul tehnic al 
motorului. 


29.2. PROIECTAREA DE CONCEPŢIE A MOTORULUI 


În prezent există posibilitatea ca unele elemente ale formulei constructive 
să se determine printr-un calcul prealabil, global. Deoarece operația urmă- 
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rește să stabilească un număr de parametri fundamentali care dau individuali- 
a motorului ea a fost numită de autor proiectarea de concepție a motorului 
A Proiectarea unui motor într-o concepție originală pretinde constructorului 
să ia decizii în cîteva probleme fundamentale care se referă la alezajul cilin- 
drului și cursa pistonului, la numărul de cilindri, la turatia arborelui cotit şi 
presiunea medie efectivă etc. i i 


„Pentru proiectarea de concepție a unui motor în patru timpi, proiectantul 
dispune de următoarele nouă ecuații simple: 


PV sin P 
PRS e! S! . Pas e $ Pi 
mp D Mega 092); Pact 095); 
Ma = 955 Pa (094); y, =s E 
i - 3 Va= (29.5); Vı=iVs (29.6); 
S VW 
=> (29.7); n=300 -Z (29.8); P, — Pe 29.9 
D yD ) L 7, (29.9), 


care determină. interdependența dintre 14 parametri fundamentali*), unul 
P,, fiind cunoscut. 4 

„Avînd mai multe grade de nedeterminare s-ar părea că stabilirea dimen- 
siunilor și performanțelor unui motor nou este o problemă arbitrară. Această, 
opinie ar putea fi întărită atît de marea diversitate de modele realizate în 
lumea întreagă — fiecare producător diferențiază modelul prin dimensiunile 
fundamentale, soluțiile constructive, performanțe — cît şi de gradul înalt de 
unificare a producției — tipizarea nu îngăduie realizarea soluțiilor optime. 

„Fiind obligat să decidă de la început asupra a patru parametri fundamen- 
tali, proiectantul caută relații suplimentare care să ridice gradul de nedeter- 
minare a problemei. Asemenea relații se obțin dacă se evaluează gradul de 
încărcare termică și mecanică al orgenelor mecanismului motor, ~ 
Una dintre problemele extrem de complexe ale proiectării e ix 

puterii efective P, dezvoltată de un EEA iuoraalai (Puterea pia 
tară). O decizie în această direcţie are implicaţii în multiple compartimente 
întrucât puterea Pa influențează hotărîtor asupra gradului de solicitare ter- 
mo-mecanică a organelor mecanismului motor. Pe de altă parte, prin precizarea 
puterii Pa se determină implicit și numărul de cilindri ai motorului, adică gra- 
dul de compartimentare a cilindreci totale, întrucît beneficiarul impune pute- 
rea efectivă P, a motorului. O restricție fundamentală care limitează puterea 
pe cilindru este starea termică a pistonului, caracterizată prin două mărimi: 
temperatură și gradientul de temperatură. Nivelul maxim de temperatură se 
limitează pentru a menține factorul de solicitare termică la o valoare ridicată 
(v. zel. 12.7) și pentru a preveni blocarea segmentului de foc. Gradientul de 
temperatură se limitează pentru a preveni creșterea tensiunilor și deformaţiilor 
termice. Se obișnuiește să se evalueze starea termică a pistonului prin încăr- 
carea termică gp (rel. 12.2 și 12.3). Deși procedeul nu este foarte exact în bună 
parte este justificat. Dacă proiectantul are informaţii despre g», din relatia (12.2) 


+) Toți parametri şi toate relațiile au fost definite anterior (v. cap. 1); aici 
unităţile de măsură sînt: P, și Pa în kW: M, şi Mea în daN.m: Pe în daN/em? - 
V, şi Vg în dmă; n în rot/min: S și D în dm; Wp în mjs; P, în kw/i. i 
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-poate defini puterea Pa. Multă vreme s-a admis proporționalitatea qp ~ Pa. 
Deși Pa rămîne un criteriu de apreciere a nivelului de dezvoltare tehnică și 
“tehnologică a unui motor, dependența qp = Cs:Pa nu este satisfăcătoare, 
„deoarece puterea raportată P4 ilustrează căldura dezvoltată în cilindru pe 
-unitatea de suprafață a pistonului. Or, încărcarea termică reprezintă căldura 
transferată de fluidul motor la piston. Nepotrivirea rezultă din simplificarea 
adoptată la stabilirea relaţiei (12.2) și anume, din condiţia că fracțiunea fp 
este invariabilă. Autorul a căutat să elimine această simplificare și a calculat 
încărcarea termică a pistonului qp, evaluînd fluxul de căldură: care trece de la 
gaze la piston pe baza relației cunoscute de transfer convectiv de căldură 

p = (TT) unde Ce este coeficientul de convecție; T — temperatura 
„medie a fluidului motor; D= tempâratura medie a capului pistonului. 
El a găsit [4] că încărcarea termică a pistonului este definită de relația 


ȘI py 900 \ 13, W 'p)®75 / 900 Vs 
dp = Ca D% yoš ( ) 2 de E D®25 o5 ( n ) < (29.13) 


Dacă se compară relația (29.13) cu relația (12.3) se observă că există deo- 
:sebiri esențiale atît prin gradul mai mare de complexitate a relației (29.13) 
„cât și prin ponderea diferită a mărimii P4. 


Următoarele exemple ilustrează, valoarea, relației (29.13). Experiențele efectuate de Eichel- 
berg şi Pflaum [9]pe un motor diesel MAN cu supraalimentare înaltă au arătat că creș- 
-terea de două ori a puterii efective determină o sporire a fluxului de căldură prin piston de numai 
1,6 ori. Dacă se aplică relația (12,3) acest fapt rămîne neexplicat deoarece qp ~ P4 și deci gp 
:ar fi trebuit să crească tot de două ori. Relaţia (29.13) arată, că la mărirea prin supraalimentare 
a puterii motorului, încărcarea termică crește în raportul P%475, adică 20:75 = 1,68, ceea, ce re- 
prezintă o valoare foarte apropiată de aceea determinată Cs oeiriaaezi) Prelucrînd datele experi- 
mentale, Zinner [9] a atras atenţia încă în urmă cu zece ani, că a găsit că dp ~ 1] yy or, 
xelația (29.13) evidențiază chiar o asemenea dependență. k ` 


Relația (29.13) a fost stabilită pînă la aproximația unei constante, 
„de aceea se pretează la proiectarea prin similitudine. Ea se exprimă sub 
forma qp = C,K, Și se atribuie lui K, denumirea de criteriu de încărcare 


termică 
K c* (Co Pa) 900 \ 1/8 A (29.14) 
g SU T)0,25 0,5 7 F 


Se consideră, convențional, C, = 1, de unde rezultă K, = gp. Dacă Pa 
«este în E (i rezultă K, în kcal/cm?h ; dacă P, este în kW/cm?, rezultă K, 
în W/cm? (1kcal/jem?h = 4,185 kJ/cm?h = 4,185 - 1000/3600  J/cm?s = 
= 1,16W/cm?). Coeficienţii Csy, Cp, depind de sistemul de unități de mă- 
Sura și anume: Csy = 1,0, Cu = 1,0 în ST; Csy = 1,36, Căy = 1,16 în SI. 
Se observă că criteriul K, este calculabil pentru un motor ale cărui perfor- 
mante sînt cunoscute. S-a reprezentat, într-un sistem de coordonate K; — be 
criteriul K, pentru un mare număr de motoare cu aprindere prin comprimare 
de autovehicule (fig. 29.1, a) și de locomotive (b) precum și pentru motoare cu 
aprindere prin scînteie pentru mașinile de curse (c) și pentru turismele de serie 
(d). Se observă că între K, și f. există o relaţie clară, suficient de precisă, 
care diferă pentru clasele de motoare considerate numai prin constanta de 
proporționalitate 


Kı =0 p, (29.15) 
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Fig. 29.1. Criteriul de încărcare termică. Convențional Ky în kcal/cm?-h [X 4, 185 KJ/cm? h]. 


unde c ia valorile din figura 29.1, în funcție de tipul motorului și de sistemul 
unităţilor de măsură. Dacă se adaugă relația care definește puterea raportată 


Pa = 4CsuPahD2, (29.16) 


atunci ultimele trei relații conduc la o relație nouă 


cpt? = Ci 


iei 900 a z (29.17) 


D0.2540,5 


care permite să se definească puterea P, din condiția de încărcare termică a 
pistonului, și anume 


Pa = (0,039/Csu 3792) c135p2:07 D2,3340,67 70,44, (29.10) 


n 


unde $, este în daN/cm? (kgf/cm?), D în dm, n în rotmin, Pa în kW(CP). 
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ore, 


Exemplul numeric 29.1. Să se verifice puterea pe cilindru a motorului Saviem 797-05 cu 
relaţia (29.10). Din tabela 1.5 se cunoaşte: Pe = 7,23 daN/cm?; D = 1,02 dm; p = 1,09; 
n = 3000 rot/min; c = 1,79 (fig. 29.1, a). 

R. Se aplică relația (29.10) şi se obține Pa = (0,039/1,36: 1,16133) . 1,79138 7,231.07. 
+ 1,02238 . 1,0996? . 3 000044 = 15,93 kW, față de 16,5 kW, puterea dezvoltată de motor. pe 
stand, adică mai puțin cu 3,5%. 


Proiectarea, de concepție a unui motor ia în considerare și restricțiile intro- 
duse de solicitarea mecanică a mecanismului motor. Proiectantul nu cunoaște 
inițial presiunea maximă care va rezulta din arderea combustibilului, dar s-a 
constatat că presiunea maximă, chiar pentru motoare diferite (7 şi 2) poate fi 
exprimată satisfăcător prin presiunea medie efectivă (fig. 29.2). Dependenţa, 
liniară care se stabilește între cele două presiuni a permis elaborarea unui cri- 
teriu al solicitărilor mecanice [3] de către forța de presiune maximă, de forma 


nD? 
3 
4 


Kr, = 100 pe (29.18) 
unde $, este în daN/cm?, D în dm, iar K pp» convențional, în daN. S-a observat 
că o mare diversitate de motoare cu aprindere prin comprimare se supun unei 
legi unice (fig. 29.3) l 

Kr, = — 15 + 30 CsuPa, (29.19) 


astfel că ținînd seama de restricțiile impuse de forța de presiune a gazelor, din 
relațiile (29.18) și (29.19), rezultă o a doua relație pentru puterea P, 


Ge ia E ND (29.11) 


unde P, este în kW (CP), p, în daN/cm ?(kgf/cm?), D în dm. i 


Exemplul numeric 29.2. Să se verifice puterea, Pap a motorului Saviem 797-05, din exemplul 
numeric 29.1, cu relația (29.11). 

R. Rezultă : 1,36 Pay = 2,5 + 2,62:7,36:1,022 = 16,27 kW, față de 16,5 kW, puterea 
dezvoltată pe stand. 


În fine, s-a căutat un criteriu de apreciere a solicitărilor de uzură a lagăre- 
lor arborelui cotit, deoarece ele introduc o altă restricție pentru puterea Pa, 
Analizîndu-se jocul minim dintre fu- 

ăi sul palier și cuzinet s-a observat că 
iza ; acesta nu se produce în apropierea 
punctului mort interior, sub acțiu- 
nea forțelor maxime de presiune, ci 
în apropierea punctelor moarte exte- 


i rioare, sub acțiunea forțelor maxime 
s0 de inerție, care, în plus, au și o frec- 
eo ; vență mai mare pe ciclu. De aceea 
n” s-a definit un criteriu al forței de 
60 inerție F4. Se ştie că F; ~m4Sn?. În 


E E pp mod curent masa m4 se evaluează 

A Pe [dat/em2 prin alezaj, ma ~ D3. Această eva- 

Fig. 29.2. Dependenţa, presiunii maxime de pre-  lUâre apare ca nesatisfăcătoare dacă 
siunea, medie efectivă. se ţine seama că la motoare cu același 
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alezaj se aplică încăr- 


Ş Mp! o MITSUBISHI 
cări mecanice inegale Pr, 


* NISSAN- DIESEL 


în raport cu procedeul + PERKINS o 
s PEUGEOT 
de ardere sau gradul de 7242 pă 7 I7A 


supraalimentare. De a- 
ceea, s-a admis [3] că 
masa m, este proporți- 
nală cu forța de presi- 
une, adică: m, ~ P.D?, 
astfel că Fa ~p.D°Sne, 
sau prin gruparea con- 6 
venabilă a termenilor, 
Fan (Pn)D? -Sn, adică 
Fa ~ Pan. Ultima pro- 300 
porționalitate a permis 
formularea unui crite- 
riu al forței de inerție 


y Oj 
pe Keg = D590 Poy (37) 
Pd LA =-75+408£,, (SI) 


ei e na 
2 SMM 15 20 25 30 5 40 45 90 
Ep a Q, LPI 0736W] ` 


n K | o HAL 
—— P-| a BERUET 
aeo #9 : Arepes -BENZ 
(29.20) 7200- a ar 
p MWH HER 
care pentru un mare a y ERES, 
număr de motoare cu 499 : 
aprindere prin compri- 
mare, (fig. 29.4) a con- 
dus la relația 


= CsvPa 


Ap=-15+90 fe, (ST) 
Ap =" 154006, (51) 


Kpy= 15+ 


+ 5(Csu Pa). 
(29.21) 


f 1 1 L Jak E ES 1 
Fliminind pe Ke, Ô 5 77 B D 25 I0 35 40 45 30 
din relațiile (29.20) și b ` Gy [CP] [x0 736kW] 
e Sl i Fig. 29.3. Criteriul de încărcare mecanică, Kp, în daN sau kgf. 
treia relație pentru Pa i 
care ține, seama de restricţiile impuse de forța de inerție 


Pan = 15000Cs4 + 5000039% PX”. (29.12) 


Exemplul numeric 29.3. Să se verifice puterea P,a motorului Saviem 797-05, din exemplul 
numeric 29.1, cu relația 29. 12. 

R. Se rezolvă ecuația în P, şi se obține Pey = 16,0 kW, deci cu 3% mai puţin. 

Dacă se adaugă la sistemul de ecuaţii (29.1)... (29.9) ecuaţiile (29.10)... 


(29.12) se obţine un sistem de 12 ecuații cu 13 necunoscute (s-a arătat că pute- 
rea P, este definită de consumator). Pentru rezolvarea sistemului de ecuații, 


951 


pă 
A, E 
Ka N PAR +00 : 
Ideni | 2 eenuer ei) ; 
+ MAN 350) 340/-prusrar i 
je 3 MERCEDES BENZ = vru 
Mises, 
L x MISSAN Di 
no | S hepa 2 
` p| O PEUGEOT 
100} m RENAULT 
1 SKODA M634 25 
903 


my SAA 


xA 
EI) A? A 200 
De A 
EL tă è X A 
e] + Gan ke = tS R ST) 150} 
Dy 


Ka = 55 PS) * 
Kg 31563 RGI 


LA 15163 P 51) 


K 


ER 


P COKOTISLW] R CPIKOBERW] 


Fig. 29.4. Criteriul de încărcare mecanică Kp; în daN sau kgf. 


proiectantul trebuie să aleagă una dintre necunoscute. O alegere justificată ar 
fi aceea care se referă la presiunea medie efectivă, deoarece, în măsura în care 
procesele gazodinamice și termice sînt stăpînite, presiunea medie efectivă poate 
fi verificată și corectată pe baza calculului termic al ciclului. Alegerea trece 
astfel sub controlul unui calcul de precizie relativ înaltă. În unele cazuri, 
proiectantul este obligat să aleagă o altă necunoscută. Există împrejurări 
în care consumatorul impune turația arborelui cotit, sau în care constructorul 
este constrîns să realizeze o construcție ușoară, deci cu masă (greutate) rapor- 
tată redusă. În ultimul caz, proiectantul își impune o putere litrică ridicată 
sau un număr sporit de cilindri. i 

Abaterile față de valorile medii definite de relațiile (29.15), (29.19) și 
(29.21) exprimă nivelul de tehnică și tehnologie în domeniu, se datoresc în 
esență gîndirii de concepție. 

Cele mai mari abateri se înregistrează. pentru criteriul forței de inerție 
(fig. 29.4), ceea. ce se interpretează astfel: se prespune că se realizează două 
motoare cu aceeași putere efectivă pe cilindru (Pa = ct). Practica proiectării 
evidențiază trei concepții diferite de realizare a puterii. P și anume prin modi- 
ficarea independentă a celor trei termeni din produsul p, Vş'n ~ Pa. 
Presupunînd realizată concepţia care impune o turație înaltă a motorului, 
dependența F4 ~ Pa n arată că vor rezulta forțe de inerție superioare 
(P. = ct). Așadar, chiar dacă criteriul forței de inerție ar fi exprimat cu 
mult mai exact, apariția unor abateri de la valoarea medie, pentru P, = ct 
este inevitabilă, pentru că rezultă din formularea unor deziderate diferite 
pentru performanțele motorului. Celelalte concepţii de realizare a puterii Pa 
se obțin prin supraalimentare, ceea ce înseamnă mărirea lui 5,, sau prin creș- 
terea cilindreei V, reducînd de fiecare dată turaţia n. 

Pentru a ilustra concepţii diferite de proiectare, care includ problemele 
dezvoltării și diversificării motoarelor, se compară două MAC-uri pentru auto- 
vehicule, care dezvoltă aceeași putere Pa, dar la turaţii foarte diferite (tabela 
29.1). Comparînd dimensiunile și performanțele calculate cu acelea ale motoa- 
relor construite se observă marea apropiere a valorilor, ceea ce conferă meto- 
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Tabela 29.7 


“Comparaţie între performanțele a două motoare, proiectate după două concepții distincte 


T E Calculul cu sistemul de 
arame! MWM/D225-4 | NISSAN/ST22 ecuații(29.1) ... (29.12) 

P,ikW/CP] ; 46,3/63 47,8165 47/64 

Pa, [kW/CP] 11,58/15,75 11,95/16,25 11,76/16 
M, [daN .mjkgf.m] 17,66/18 11,37/11,6 13, 1/13,34 
| Mea [daN .m/kgf.m] 4,41/4,5 2,84/2,9 3,26/3,33 
i — 4 a ki 

Pe [daN/cm?; kgffcm?] 6,54/6,67 6,61/6,76 7, 11/7,25 
n [rot/min] 2500 4 000 3437 

D [mm] 95 83 84 

S [mm] 120 100 103,6 

u 1,26 1,20 1,23 

Vs [dm?] 0,35 OBA 0,574 

Vi [dm3] 3,4 2,16 2,3 

Pr [kW/1; CP] 13,6/18,5 22/30,0 20,45/27,83 
Wp [m/s] 10,0 13,3 11,8 

Pa [kW/dm?; CP/dm?] 16, 3/22,2 22/30,0 21,2|28,87 

2 
Ka l 7,6216,57 8,65/7,46 8,71/7,51 
| kcal/em?h 

Kprplkg sau kgf] 472 365 405 

Kprafkg sau kgf] 40 64 55 
mpikg/kW; kgf/CP] 7,48/5,5 3,94/2,9 = 

mg[kgj/l sau kgf/l] 101,5 86,5 a 


dei de proiectare, un grad de încredere satisfăcător. Se observă apoi că valorile 
calculate ocupă o poziție intermediară față de valorile înregistrate pentru 
modelele construite, ceea ce ilustrează bine implicația operării cu valori 
medii*). 

Deosebirea cea mai mare se înregistrează. pentru criteriul forței de inerție 
Kp „» Ceea ce evidențiază cele două concepții distincte de proiectare. Avanta- 
jul esențial al concepției de proiectare NISSAN se concretizează în final în 
masa raportată care se reduce de ia 7,5 la 3,94 kg/kW, cu 47%. Acest avantaj 
conduce fie la reducerea durabilității motorului fie la creșterea costului ca 
urmare a încorporării în motor a unei tehnici și tehnologii mai avansate. Con- 
cepţia pentru motorul MWM are avantajul unei încărcări mai reduse a supra- 
fetelor portante, care include o durabilitate mai ridicată la același nivel de 
tehnică și tehnologie. În ceea ce privește criteriul de încărcare termică se 
observă că și valoarea acestuia este mai mare la motorul NISSAN (cu 15,5%). 
Acest fapt trebuie interpretat mai complet deoarece încărcarea termică a unui 
piston caracterizează numai gradientul de temperatură, nu și nivelul tempera- 
turii. 


Temperatura reprezintă o stare de echilibru a capului pistonului, determinată pe de o parte, 


de fluxul de căldură Q pde la gazele fierbinți, iar, pe de altă parte, de fluxul de căldură Qo: evacuat 
prin segment către cilindru și apoi fluidului de răcire. Pentru evaluarea fluxului de căldură 
evacuat dintr-un piston fără răcire forțată se consideră un model simplificat, potrivit căruia 
densitatea fluxului de căldură gg se evacuează numai prin segment și este determinată de rezistența 


*) Criteriile K}, Kp p și F FA din coloanele 1 și 2 sînt calculate cu relațiile (29.14), (29.18) 
și (29.20). iar din coloana, 3 cu relațiile (29.15), (29.19) și (29.21), care dau valorile medii. 


953 


termică de contact (fig. 29.5, a) dintre flancul canalului și segment (R,;) şi dintre segment și 
cilindru (Rg). Dacă î7 și tei, sînt temperaturile pistonului și cilindrului atunci rezultă 


do = ltp — tal Ro - - (29.22) 


unde R, = Ri + Re lin?h *C/kcal] este rezistența termică totală. Se admite că rezistență 
termică, a pistonului este o funcție de presiunea medie efectivă și de turația motorului (fig. 
29.5, b). Cu cît presiunea p, este mai mare, cu atît presiunea maximă din cilindru este mai mare, 
precum și presiunea gazelor infiltrate în spațiul dintre segment și canal. Întrucît rezistența 
termică de contact crește cu presiunea de contact rezultă că la n = ct, R, crește cu p,. Influența 
turației asupra lui R, este mai complexă. La evacuarea căldurii din piston un rol hotărîtor îl âre 
contactul dintre segment și cilindru. S-a arătat că frecarea dintre segment și cilindru este de tip 
hidrodinamic pe o parte însemnată a cursei pistonului, astfel că pelicula, de ulei mărește rezistența 
termică R,, și împiedică evacuarea căldurii. La mărirea turațici sau vitezei medii a pistonului 
capacitatea portantă a peliculei de ulei se extinde pe o fracțiune mai mare din cursa, pistonului, 


iat R, creşte. Pe de altă parte, în porțiunile extreme ale cursei pistonului frecarea este de tip - 


semilichid, iar rezistența termică de contact depinde de forța de apăsare a segmentului pe cilindru, 
deci și de presiunea gazelor infiltrate în spatele segmentului. La mărirea turației, presiunea, gazolon 
din spatele segmentului se micşorează ceea ce constituie o nouă cauză de sporire a rezistenței 
termice Rọ Se conchide astfel că mărirea turației unui motor, reduce pe mai multe căi capaci- 
tatea pistonului de a evacua căldura , R, crește și ca urmare, la aceeași temperatură ty(teu = ct), 
qo se micșorează. Dacă A p este aria capului pistonului (4 p = m D?j4), iar Ag — aria suprafeței 
de evacuare a căldurii prin piston (de exemplu, pentru un segment 4, = œ Dh), condiția de echi- 
libru termic Ọ p = Q, devine gpA p = qo4o Sau qp = & qo unde g este factorul de suprafață. 


Consideraţiile teoretice enunțate permit cercetarea mai multor probleme 
și anume: 1) starea termică a unui piston dacă aceeași putere Pa se obține fie 
cu o turație ridicată și o cilindree redusă, fie cu o cilindree ridicată și o turație 
redusă: 2) starea termică a unui piston, dacă aceeași putere Pa, se obţine fie 
cu o turație ridicată și o presiune medie redusă, fie cu o turație redusă și o 
presine medie ridicată; 3) starea termică a unui piston cînd se mărește puterea 
Pa pe două căi: fie prin mărirea turaţiei și menținerea neschimbată a presiunii 
medii, fie prin mărirea presiunii medii prin supraalimentare și menținerea ne- 
schimbată a turației. Se reprezintă densitatea fluxului de căldură în funcție 
de temperatura pistonului (fig. 29.6, a). Este evident că dacă 7, creşte qp se 
micșorează (se reduce diferența dintre teinperatura fluidului motor și tempera- 
tura gazelor ) iar « go crește (sporește căderea de temperatură tp — čen); fie îp, 
temperatura pistonului la 7 = 4 000 rot/min, care satisface condiţia gp = ado 
(punctul 7, de bilanț). Întrucît modelele MWM și NISSAN au practic aceeași 
presiune p, din relația (29.15) rezultă că K, = ct, deci la aceeași tempera- 


Fig. 29.5. Rezistența termică (a, 
7i şi dependența ei de temperatură (5). 


piston segment cilindru 
2 6 
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Fig. 29.6. Dependenţa încăr- 

cării termice de tempe- 

ratura pistonului (a) şi a 

acesteia de puterea pe ci- 
lindru (b). 


ip bpi ý 


tură ip, qp = ct. În schimb, la aceeași temperatură ż„ densitatea fluxului 
evacuat agg crește cînd n scade, deoarece se micșorează rezistența termică 
(a = ct). Noua stare de echilibru se stabilește pentru intersecția din punctul 2, 
Se observă că temperatura 4, este mai mică decît íp. Așadar principalul 
avantaj al unui motor cu turație mai redusă este reducerea temperaturii 
pistonului, ceea ce ușurează mult sarcina, proiectării în privința prevenirii 
fenomenului de blocare a segmenților sau în privința alegerii calității uleiului 
de ungere. Se observă că îș,< tp, deși încărcarea termică a pistonului crește. 
Pentru motoarele de alezaj redus, încărcarea termică nu prezintă un interes 
deosebit, tensiunile de origină termică fiind mici. 


Mai sus s-a presupus că factorul de suprafață, este invariabil, Dar æ = rDhz](mD2/4), 
Sau æ ~ hz|D unde z este numărul de segmenți. Dacă z: = ct se observă că œ scade cu 
creșterea alezajului. Deci motoarele cu alezaj mai mare, la toate celelalte condiții neschim- 
bate evacuează mai greu fluxul de căldură, iar temperatura pistonului tinde să crească. 
În câzul considerat, motorul NISSAN cu un alezaj mai mic, realizează un factor de supra- 
față mai mare și deci un ago mai mare. Acest avantaj e numai aparent. La creșterea tura- 
ţiei, pentru a preveni vibrația segmentului înălțimea 4 trebuie micșorată (v. pag. 449), astfel 
că raportul 4/D, eventual chiar se micșorează, 


Dacă ne referim la problema a treia, pe ce cale este mai avantajos să se 
mărească puterea pe cilindru? s-a demonstrat și s-a verificat experimental [5] 
că sub aspectul stării termice a pistonului cele două procedee — mărirea. lui 

e sau mărirea lui n — nu sînt echivalente și anume, procedeul care realizează 
sporirea puterii P, prin supraalimentare este mai avantajos deoarece tempera- 
tura pistonului crește mai încet (fig. 29.6, b). Rămîne de evaluat dacă prin 
supraalimentare masa (greutateea) raportată se reduce în aceeași proporție 
ca și prin mărirea turației. i 


29.3. UNELE PARTICULARITĂȚI ALE FORMULEI 
i CONSTRUCTIVE 


Tipul motorului. Unele tipuri de serviciu reclamă asemenea indici de 
performanţă încît alegerea MAS-ului sau MAC-ului este univocă. Cazul moto- 
rului pentru turism s-a tratat în par. 25.3. În S.U.A. ponderea MAS-ului 
în parcul de autocamioane depășește procentul de 50%. În Europa, s-a mani- 
festat cu pregnanță în ultimul deceniu tendința de dieselizare a parcului de 
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i Tabela 29.2 
Comparaţie între indicii de perfectiune ai MAS-ului şi MAC-ului 
Indicele de perfecțiune MAS MAC i 
1 Consumul specific de combustibil ridicat redus 
2 Durabilitate redusă ridicată 
3 Prețul combustibilului ridicat redus (acelaşi) 
4 Preţul motorului redus ridicat 
5 Costul reparațiilor redus ridicat 
6 Costul deservirii redus ridicat 
7 Compactitate redusă ridicată 
8 Putere litrică, ridicată, redusă 
9 Masă (greutate) litrică redusă ridicată | 
10 Masă (greutate) raportată, redusă ridicată, 
11 Siguranță în funcționare ridicată redusă 
12 Deservire ușoară grea 
13 Silenţiozitate ridicată, redusă 
14 Mersul motorului liniștit violent 
15 Pornirea, ușoară, grea 
16 Emisiuni nocive mai mult mai mult 
CO, HC NOx, particule 


autocamioane și autobuze. În transportul urban în comun precum și în trans- 
portul cu camioane de tonaj mare (peste 5...6 t sarcină utilă) se utilizează 
MAC-ul fără excepţie, datorită consumului de combustibil mai redus și durabi- 
lității mai înalte (tab. 29.2). Există tendința de introducere a MAC-ului pe 
mașinile mici destinate transportului urban: taxiuri, microbuze, autocamionete. 

Numărul de timpi. Motoarele destinate autovehiculelor sînt astăzi, cu 
rare excepţii, motoare în patru timpi. 

Tipizarea motoarelor. Tehnologia din zilele noastre cere organizarea pro- 
ducţiei în serie mare sau de masă. Ca urmare, uzinele au renunţat la: diver- 
sificarea producției de motoare pe baza unui mare număr de modele; ele 
produc una sau mai multe familii de motoare, fiecare familie avînd la bază 
un monocilindru tip. Prin tipizarea motoarelor se înțelege realizarea unei fami- 
lii de motoare cu aceleași dimensiuni fundamentale care acoperă un domeniu 
mare de putere prin modificarea numărului de cilindri, burației şi presiuni. 
aerului de admisiune.- Uneori, motoare ale aceleeași familii se realizează prin 
modificări restrînse ale cursei sau alezajului. Tendinţa de tipizare s-a mani- 
festat inițial în domeniul motoarelor industriale; astăzi ea s-a extins la toate 
tipurile de motoare. În țara noastră, tendința de tipizare a condus la crea- 
rea motorului SR-207 care reprezintă una din cele două linii de cilindri 
ale motorului SR-211. În prezent. producţia se diversifică pe baza princi- 
palelor tipuri de motoare care se fabrică în țară (v. tab. 1.5). În tabela 29.3 
se arată indicii caracteristici pentru două familii de motoare diesel pentru 
autovehicule, care s-a realizat prin modificarea numărului de cilindri, tura- 
ției, presiunii de admisiune, diferențierea modestă a cursei sau alezajului, care 
nu atrag schimbări esențiale în construcție. Prin realizarea unei familii de 
motoare se obțin mai multe avantaje: 1) organizarea producţiei de serie 
mare la un mare număr de organe, cu un grad ridicat de tehnică și tehno- 
logie, care devin comune tuturor motoarelor (pistonul, bolțul, segmenţii,. 
biela, cuzineții, cilindrul, supapele, injectorul etc.), ceea ce micșorează costul; 
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2) specializarea unor uzine constructoare pe anumite organe, subansambluri, 
echipamente (în țară funcționează în prezent uzine specializate pentru pistoane, 
segmenti, supape, carburatoare, sisteme de injecție, cuzineți, echipament de 
aprindere, grupuri de turbosupraalimentare, radiatoare etc.); 3) simplificarea, 
lucrărilor de deservire și reparaţii; 4) o înaltă specializare a forței de muncă.. 


Tipizazea, motoarelor implică și un dezavantaj de principiu: numai o parte din motoa-: 
rele familiei ating performanțe de vîrf. Parțial, din această . cauză, criteriile de încărcare ter- 
momecanică, relațiile (29.10), (29.11) și (29.12), dau abateri relativ mari pentru unele motoare.. 


Numărul de cilindri. Un număr mai mic de cilindri reprezintă o soluție 
cu un număr mai mic de repere, ceea ce, în principiu, înseamnă un sistem, 
mai simplu, cu un cost mai mic, cu cheltuieli de deservire și reparații mai. 
reduse. Pentru a nu depăși un anumit nivel de solicitare termo-mecanică, 
se amplifică gradul de compartimentare a litrajului, ceea ce reduce puterea. 
pe cilindru. Un număr sporit de cilindri asigură în plus: echilibrarea mai 
bună a forțelor de inerție și a momentelor lor, uniformizarea momentului 
motor rezultant și reducerea. variației vitezei unghiulare a arborelui cotit, 
reducerea masei raportate a motorului. 

Din relaţia (1.19), pentru motorul în patru timpi rezultă P, = ct peW piD?. 
Se consideră că masa motorului este proporțională cu puterea a treia a 
alezajului, mm ~ D?, iar masa raportată și puterea litrică a motorului sînt 


De a a u2WeD, 


Pa i ars 29.23 
bW iD? 2 4D (7009, 


Mp 


Pentru două motoare de aceeași putere care păstrează similitudine ter-, 
mică (5, = ct) și mecanică (Wp = ct), rezultă că mp Dji iar PL ~ 1/Dy 
adică prin creșterea numărului de cilindri și reducerea lui V sau a aleza- 
jului performanțele de masă (greutate) raportată și puterea. litrică se îmbu- 
nătățesc. 

Pentru două motoare cu aceleași dimensiuni fundamentale (similitudine 
geometrică, D = ct), mp scade cu 'măzirea numărului de cilindri, ceea ce se 
evidenţiază în tabela 29.3. pentru motoarele aceleași uzine, care încorporează 
deci același nivel de tehnică și tehnologie. 

Aşezarea cilindrilor. Prin așezarea cilindrilor se influențează. dimensiunile 
de gabarit și masa motorului. La motoarele de autovehicul soluția clasică de 
așezare a cilindrilor este cu cilindrii verticali în linie, deoarece asigură con- 
diții mai bune de lucru grupului piston, în comparaţie cu alte scheme (frecare 
mai redusă și distribuție mai uniformă a uzurii), permite un montaj ușor 
și accesibilitate mai mare pentru servire. Răspîndirea, pe scară largă a motoa- 
relor cu cilindrii în linie trebuie explicată și prin experiența. constructivă. și 
de exploatare care s-a acumulat de-a lungul deceniilor. În țara noastră se 
fabrică mai multe motoare cu cilindri verticali. În planșele I, II, IV se 
prezintă. secțiunile longitudinale și transversale prin unele motoare fabricate 
în România. 

Între anii 1950...1970 s-a răspîndit pe scară largă MAS-ul cu 8 cilin- 
dri în V, ale cărui avantaje principale sînt reducerea lungimii motorului cu 
circa 30% și a masei cu 25%. Soluţia s-a dovedit atît de eficientă încît 
MAS-ul cu 8 cilindri în linie pentru autovehicule este astăzi abandonat. 
În ultimii ani se asimilează în fabricaţie și MAC-ul cu 6 și 8 cilindri în V. 
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Tabela 29.3 
Familii de motoare diesel! 
Bin = Al RE z PL | GelGL Wplbe 
, S 
aaa | tamam | | e | en [*] Eee 
„min 1 CP, r] sl cm? 


MAN (motoare pentru autovehicule) 


2565 M/125 | 170/2200 | 125/155 34/665  |1,24/1,9 } 17,9 | 3,9/70 }11,4/7,32 
2565 M 192/2200 | 125/155 38,4/665 |1,24/1,9 | 20,2 | 3,5/70 |11,4/8,26 
2566 M 240/2200 | 125/155 40/765  |1,24/1,9 | 21,0 | 3,2/67 |11,4/8,59 
2566 MT* | 280/2200 | 125/155 46,6/785 |1,24/1,9 | 24,5 | 2,8/69 |11,4/10,0 
2538 M 256/2500 | 125/130] 32/760 [1,04/1,6 | 20,0 | 3,0/59 |10,8/7,2 
2538 MT* | 320/2500 | 125/130 40/790  [1,04/1,6 | 25,0 | 2,5]62 |10,8/9,0 
2550 MX | 320/2500| 125/130| 10V [32/920  [1,04/1,6 | 20,0 | 2,9/58 |10,8/7,2 
2530 MTE+ | 400/2500 | 125/130| 10V [40/990  [1,04/1,6 | 25,0 | 2,5/62 |10,8/9,0 
2542 MTE* | 525/2300 | 125/142| 12V [43,7/1120| 1, 14/1,74| 25,1 | 2,1/58 |10;9/9.8 


œ w o Aa non 


visioioivisisiviv) 


MWM (motoare pentru autovehicule și utilizări industriale) 


D 327-2 33,5/3000| 100/120 | 2 |16,7/240 |1,2/0,94 | 17,8 | 7,2/127 |12/5,3 
D 327-3 50/3000 | 100/120 | 3 |16,7/285 |1,2/0,94 | 17,7 | 5,7/101 |12/5,3 
D 327-4 67/3000 | 100/120 | 4 [16,7/325 |1,2/0,94 | 17,8 | 4,8/86 |12]5,3 
D 327-6 101/3000 | 100/120 | 6 |16,8/425 |1,2/0,94 | 17,9 | 4,2/75 |12/5,3 
D 917-2 30/2500 | 100/120 | 2 [15/240  |1,2/0,94 | 16,0 | 8,0/127 |10/5,8 
D 917-3 45/2500 | 100/120 | 3 |15/285 |1,2/0,94 | 16,0 | 6,3/101 |10/5,8 
D 917-4 60/2500 | 100/120 | 4 [15/325 |1,2/0,94 | 16,0 | 5,4/86 |10/5,8 
D 917-6 81/2500 | 100/120 | 6 |13,5/425 |1,2/0,94 | 14,4 | 5,2/75 |10/5,2 
D 226-2 37/3000 | 105/120 | 2 [18,5/240 |1,14/1,04| 17,8 | 6,5/115 |12/5,3 
D 226-3 56/3000 | 105/120 | 3 [18,7/285 [1,14J1,04| 17,9 | 5,1/91 |12/5,3 
D 226-4 74,5/3000| 105/120 | 4 |18,6/345 [1,14/1,04| 17,9 | 4,6/83 |12/5,3 
D 226-6 112/3000 | 105/120 | 6 |18,7/445 |1,14/1,04| 17,9 | 4,0771 |12,5/3 
TD 226-6* 143/2500 | 105/120 | 6 |23,8/465 |1,14/1,04| 22,9 | 3,3/75 |10/8,2 
D 916-2 33/2500 | 105/120 | 2 |16,5/240 [1,14/1,04| 15,9 | 7,3/115*10/5,7 
D 916-3 . [49/2500 | 105/120 | 3 |16,3/285 |1,14/1,04| 15,7 | 5,8/91 |10/5,7 
D 916-4 66/2500 | 105/120 | 4 [16,5/345 |1,14/1,04| 15,8 | 5,2/115 |10/5,7 
D 916-6 100/2500 | 105/120 | 6 |16,7/445 |1,14/1,04| 16,0 | 4,8/71 |10/5,8 
D 232-V6 162/2500 | 120/130 | 6V |27/750  |1,08/1,47| 18,4 | 4,6/85 |10,8/6,6 
D 232-V8 216/2500 | 120/130 | 8V [27/900  |1,08/1,47| 18,4 | 4,2/76 |10,8/6,6 
D 232-V12 | 324/2500 | 120/130 | 12V [27/1250 |1,08/1,47| 18,4.| 3,8/71 |10,8/6,6 
TD 232-V6* | 220/2500 | 120/130 | 6V |36,7/775 |1,08/1,47| 24,9 | 3,5/88 |10,8/9,0 
TD 232-V8* |292/2500| 120/130 | 8V [36,5/960 [1,08/1,47| 24,8 | 3,3/82 |10,8/9,0 
TD 232-V12* | 440/2500 | 120/130 | 12V |36,7/1300 |1,08/1,47| 24,9 | 3,0/74 |10,8/9,0 
TBD 232-V 12*| 500/2300 | 120/130 | 12V |41,7/1360 |1,08/1,47| 28,3 | 2,7/77 (10/11, 1 


1) Diesel and Gas Turbine Catalogue 1978. 
* Motoare supraalimentate. 


În figura 29.7 se arată comparativ gabaritele unor motoare de aceeași putere, 
cu cilindrii în linie și în V. Reducerea lungimii motorului permite totodată 
mărirea, rigidității arborelui cotit, îndepărtarea pericolului de rezonanță și 
în unele cazuri, eliminarea amortizorului de vibrații torsionale. Soluția de 
motor cu 8 cilindri în V (planșa IJI) a fost introdusă în fabricație în ţară, 
cu prilejul înlocuirii motorului SR-101 cu 6 cilindri în linie, în anul 1965. 
Motoarele de autovehicule cu 10 şi 12 cilindri, apelează curent la soluție 
«de motor în V. 
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Fig. 29.7. Comparaţie între gabaritele unor motoare: de aceiaşi putere 
cu cilindri în linie (1) şi cilindri în V(2) a — MAS 8 cilindri; b — MAC6 
5 cilindri. 

Reducerea înălțimii motoarelor se obține în prezent fie prin ameliorarea soluției cla- 
sice — motoare cu cilindrii în linie înclinați, motoare cu cilindrii în V, cu y = 60°, 90°, 
120° şi 180° — fie prin înlocuirea ei cu un motor orizontal, cu cilindri în linie sau cu cilindri 
opuși (unghiul veului 180°). 


Forţarea motoarelor. Reducerea dimensiunilor de gabarit și a consu- 
mului de metal s-a obţinut în decursul timpului prin forțarea motoarelor, 
adică prin dezvoltarea unei puteri tot mai ridicate pe unitatea de cilindree 
(mărirea presiunii medii , şi a turației 7) și realizarea cilindreei unitare: 
cu o masă cît mai mică. Ce rezerve au în prezent motoarele pentru autovebhi-- 
cule, de îmbunătăţire a indicilor de performanță? După 15 ani de activi- 
tate, s-a realizat motorul diesel de mare putere, Teledyne Continental Motors, 
de 1100 kW (1 500 CP), cu raport de comprimare variabil (e = 9...16), 
răcit cu aer, cu dimensiuni fundamentale mici (S+ D = 127:127,8 mm) cu 


Tabela 29.4 


Moditicările aduse unui motor cu aprindere prin scinteie de turism, pentru a-i dubla puterea” 


pacii Rezultatul, 
Ordinea modificării Natura modificării în kW (CP) 
Prima. modificare Turaţia creşte la 4 750 rot/min ;.se montează TAE 
trei carburatoare în loc de unul P, = 62,5(85) 
A doua modificare Turația creşte la 5 500 rot/min ; raportul de 
comprimare este sporit la 8,5; se opti- 
mizează profilul camelor Pa = 73,5(100) 
A treia modificare Se măreşte diametrul supapei de admisiune, 
ceea ce sporeşte secțiunea de trecere cu 
26,5% P, = 92,6(126) 


Turația crește la 5 750 rot/min ; se șlefuiesc` 
canelele de curgere din dreptul supapei, 
se uniformizează puterea pe cilindri; se 
asigură formă aerodinamică obturatorului | P, = 97(132) 


A patra modificare 


Raportul de comprimare creşte la 9,5; se 
înlocuiește filtrul de aer cu un deflector; 3 
se micşorează masa volantului P; 110(150) 


A cincea modificare 


i 


* Date inițiale: P, = 55 kW (75 CP) la 4200 rot/min; e = 7,5; V, = 2 dm?. 
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supraalimentare înaltă (f, = 3 200 mm Hg) și răcire intermediară, care dez- 
voltă un lucru mecanic specific foarte ridicat (p, = 23,5 daN/cm?) la tura- 
tia n = 2 600 rot/min. Motorul cu cei 16 cilindri în V are masa numai de 
2 032 kg, ceea ce înseamnă că realizează o masă raportată mp= 1,86. kg/kW. 
Motorul de curse Porsche (v. pag. 924) realizat în 1973, cu 12 cilindri supraali- 
mentați, dezvoltă Pa = 69 kW cil și are mp = 0,35 kg/kW. Aceste realizări 
extreme, ca și altele, de neimaginat astăzi pe un motor de serie, arată că 
există mari rezerve, care se vor pune în valoare pe măsura progreselor ce 
se vor realiza în domeniile tehnologiei, materialelor, ungerii etc. 


: Experiența arată că perioada de fabricație a unui motor nou este în medie de 10...12 
ani. De aici rezultă necesitatea prevederii rezervelor de îmbunătățire a unui motor introdus 
în fabricație, precum și necesitatea dezvoltării continue a lucrărilor de perfecționare. De exem- 
plu s-a fabricat inițial un motor diesel industrial tip Rolls-Royce cu Pa = 29,4 kW/cil, apoi, 
i s-a mărit puterea la Pa = 50 kW, iar motorul a fost destinat autovehiculelor. În E; plz a 
etapă motorul a fost forțat pentru a echipa un tanc și s-a ajuns la P = 73,5 kW cu c = 
= 210 g/kWh. În tabela 29.4 se arată căile prin care s-a dublat puterea unui MAS de ee 


29.4. REGIMURILE FUNCȚIONALE PENTRU CAL Jj 
DE PROIECTARE a 


„„ Nivelul de încărcare a organelor este determinat de regimurile de func- 
ționare a motorului. Se disting mai multe regimuri caracteristice în care 
nivelul de încărcare atinge valori superioare și anume: regimul de putere 
maximă, regimul de moment maxim și regimul de turație maximă. 

Regimul de putere maximă, punctul Rp de coordonate Pena, np (fig. 29.8) 
se situează pe caracteristica de sarcină totală. La motoarele fără limitator 
sau regulator, turația corespunzătoare acestui regim este turația vârfului 
de putere; la motoarele cu limitator sau regulator, turația coincide cu valoa- 
rea la care intră în funcțiune dispozitivul de limitare a ei. i 

În regimul de putere maximă organele motorului sînt încărcate simultan 
de forța de presiune și de forțele de inerție, apropiate de valorile maxime 
ceea ce permite să se verifice atît siguranța în funcționare, prin evaluarea 


Pe Pe} 
Me HAS Me 


af 


a b x 


Fig. 29.8. Regimurile de calcul al motoarelor. 


960 


gradului de solicitare mecanică, cît și durabilitatea, prin evaluarea presiu- 
nilor specifice. În regimul de putere maximă gradul de încărcare termică a 
organelor atinge valorile cele mai înalte, deoarece se evacuează fluxuri 
mari de căldură. În organele motorului apar tensiuni şi deformaţii şuplinien- 
tare, gradul de încălzire a uleiului atinge un nivel înalt, proprietățile mate- 
rialului se modifică astfel încît sînt afectate în plus siguranța în funcționare 
și durabilitatea (pericolul de gripaj). 

Regimul de moment maxim, punctul Ry de coordonate Me mazs Mu, SE 
situează pe caracteristica de sarcină totală. la turația corespunzătoare vârfului 
de moment. În regimul de moment maxim, presiunea maximă în ciclu înre- 
gistrează o creștere de 10...25% faţă de “valoarea corespunzătoare regimu- 
lui precedent; pe de altă parte, turaţia fiind aproximativ jumătate din 
turaţia de putere maximă, forțele de inerție se reduc corespunzător, de circa 
patru ori, devenind neglijabile. Întrucât forțele de inerție descarcă în unele 
cazuri organele motorului de eforturile create de forța de presiune, rezultă 
că aceasta din urmă poate crea solicitări superioare în acest regim. 

Regimul de turație maximă, de coordonate P, = 0, n = nmay Se situează 
la intersecția caracteristicii de sarcină totală cu axa abscisei. Un asemenea 
regim se realizează, de exemplu, la ambalarea motorului. Motorul funcțio- 
nează în gol astfel încît forțele de presiune sînt neglijabile, iar forțele de 
inerție au valoarea maximă, din care cauză siguranța în funcționare poate 
fi compromisă. Pentru calcul se admite fas = 1,4...1,6up, cînd motorul 
nu are limitator, Și nmas = lil... 1,2Hp, cînd motorul este echipat cu limi- 
tator sau regulator. : . 

Când se dezvoltă un calcul la solicitări statice sau se determină deforma- 
tiile pieselor produse de solicitarea mecanică și termică, regimurile de vârf 
Rp şi Ru sînt fundamentale, deoarece ele pun în evidență forța de presiune 
cea mai mare și temperaturile cele mai înalte din piese. Dacă se dezvoltă 
un calcul de rezistență la solicitări. variabile, atunci, în: lumina cunoștințelor 
noi din domeniu, regimurile Rp și Rog implică introducerea unui factor de 
corecție, pentru rezistența la oboseală o_a. 

Motoarele pentru autovehicule se construiesc cu o mare rezervă de putere, 
din care cauză ating rar regimul de putere maximă la sarcina totală. Expri- 
mînd durata regimului de funcționare (în procente) pentru diferite sarcini 
dezvoltate de motor în exploatare, se observă (fig. 29.9, 4) că frecvența 
cea mai mare o înregistrează regimurile de 40. . . 60% din sarcina plină. Expe- 
rienţe efectuate cu un autocamion de 4 t sarcină utilă arată că în aproape 
90%, din durata totală de funcționare (b), motorul n-a depășit 60% din 
sarcina lui; nu s-a observat funcționarea motorului în sarcini mai mari ca 
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Fig. 29.9. Frecvența şi durata regimurilor de funcționare în exploatare. 
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34%, iar durata regimurilor cu sarcina peste 80%, era practic neînsemnată, 


„Astfel, solicitarea organelor” mecanismului motor în regimurile Rp și Ry se- 


produce rar. Modificarea frecventă a sarcinii și turaţiei, are loc aleator, 
în raport cu cerințele de înaintare a autovehiculului. Ca urmare și încărcarea, 
organelor mecanismului motor cu forțe și momente reprezintă un proces 
aleator. Cunoștinţele noi privind fenomenul de oboseală arată că un organ 
de mașină se comportă distinct la o solicitare aleatoare față de o solici- 
tare deterministă. 

î mod curent se compară eforturile unitare cu rezistența la oboseală 
determinată pe curba Iui Wohler. Încercările de tip Wöhler se fac în condi- 
tiile în “care solicitarea variază între două limite fixe, Omar» Gmin ŞI are ampli-. 
tudinea o, = (Omar — 9min)]2. Ele conduc la concluzia că solicitarea piesei 
pentru ciclul simetric trebuie să fie inferioară rezistenței la oboseală c_;, 
pentru ca piesa să suporte un număr nelimitat de cicluri. În exploatare, 
la o încărcare aleatoare (pentru un motor, forțele Fp și F4 variază cu. sar-. 
cina și turația), amplitudinea o, este la rîndul ei aleatoare. Cercetările privind 
solicitările aleatoare, care au început cu patru decenii în urmă și s-au dezvol- 
tat în domeniul construcțiilor de avioane și autovehicule, au luat o mare 
amploare. Ele sînt prezentate sistematic în lucrarea [2], apărută recent, din 
care s-au desprins cîteva idei de bază, care ar urma să-și facă loc și în 
domeniul proiectării motoarelor pentru autovehicule. 


Se notează cu Ry regimul cel mai frecvent de funcționare (v. fig. 29.8), de putere Pops 
moment M, ep turație np și se observă că el este departe de regimurile Rp ṣi Rẹ. Într-o primă 
aproximație, succesiunea regimurilor funcționale ale unui motor pentru autovehicule se poate 
reprezenta ca un proces aleator, de tip gaussiaù. Presiunea maximă din cilindru, care deter- 
mină în parte solicitarea organelor mecanismului motor, este proporțională cu presiunea 
medie pẹ, definită de succesiunea, regimurilor, funcționale; rezultă că pe baza curbei de dis- 
tribuție a regimurilor funcționale se poate construi, curba de distribuție a frecvenței abso- 
lute a presiunii Paz (fig. 29.9, c), a forței maxime de presiune și prin urmare a eforturilor, 
unitare o produse de ea (fig. 29.10, a). La încercarea de tip Wöhler efortul unitar oyp este 
sinusoidal, de amplitudine con- 
stantă c, (fig. 29.10, b), iar nu- 
mărul de treceri N, prin un nivel 
de solicitare de amplitudine o, 
este constant și se reprezintă într-o 
diagramă op XN prin o dreaptă 
W, paralelă la axa abscisei (fig. 
29.10, b). Cînd încărcarea este 
aleatoare, numărul de treceri N, 
prin nivelul de amplitudine G, este 
cu atit mai mare cu cît o, este 
4 wW mai mic. La limită, cînd ampli- 
tudinea, este nulă, adică piesa 


S 


ISI este încărcată cu solicitarea me- 
die om, se înregistrează numărul 

N maxim de treceri Nọ; la cealaltă 
extremitate este cazul cînd se 

d! înregistrează o singură trecere 
pentru sọlicitarea de amplitudine 
; b H maximă 0 (a). Dacă se reprezintă 

Fig. 29.10. Încărcare aleatoare (a) şi încărcare determi- dependența o, X N, se obține 
nistă (b). ; "curba de distribuție a frecvențelor 


a 


962. 


o lasa 


absolute. Este mai convenabil să se 
“reprezinte dependenta o,X H, unde 
- H, reprezintă numărul total de treceri 
iprin toâte nivelele de amplitudine y $ 
cuprinse în intervalul G, — cop În N E 
acest caz se obține curba de distri- 
"buţie a frecvenţelor absolute cumulate 
(fig. 29.10, a), curba G, dacă proce- a p 
j tip-gaussian, adică i 
e n To pina aul Fig. 29.11. Ciclul de încărcare Wöhler (a) şi în trepte (b). 
mală a frecvențelor. 2N 
Încărcarea aleatoare a unor eprubete în comparație cu încărcarea de tip 
Wöhler (fig. 29.11,4) se efectuează pe baza unui program de ieira e 
alcătuit din trepte de încărcare, de amplitudini diferite (b )., Rezultatul ce 
mai semnificativ al 'încărcării unei eprubete cu: trepte diferite de amplitu- 
dine este că, lä același număr de cicluri cu încărcare de tip Wohler, ampli- 
tudinea maximă și caracteristica stării limită, rezistența la oboseală au valori 
mai ridicate. Aceasta înseamnă că efortul unitar din piesă, care apare in 
exploatare la un proces aleator de încărcare, trebuie comparat cu o rezis- 
tență la oboseală sporită, ceea ce permite reducerea dimensiunilor piesei. 
Se numeşte rezistență în exploatare rezistența la oboseală determinată pentru 
‘un proces aleator de încărcare, care reproduce condițiile de solicitare ce apar 
în exploatare, Dacă se notează rezistenţa în exploatare cu o, și se compară 
cu rezistența la oboseală c21 se observă că o, > c., Sau o; = fa5-4 unde 
fa este un factor 'supraunitar, numit factorul, de amplificare a rezistenței la 
oboseală. S-a constatat că o, depinde de aceiași factori care influențează și 
pe c_., la care se adaugă factorii care influențează factorul de amplificare 
fa dintre care, cel mai important este gradul de abatere a procesului alea- 
“tor de încărcare, de la procesul staționar de încărcare. Într-un proces aleator 
:curba de distribuţie a frecvenţei cumulate limitează o arie Aa (aria hașurată) 
“în diagrama oxN (curbele. 7, 2, 3 şi 4, fig. 29.42, a Ja Ca „0 încercare de tip 
Wöhler (proces staționar), dreapta W limitează aria maximă Aw (aria unui 
dreptunghi). Se numește grad de plenitudine a diagramei oxN : raportul a = 
= Aa] Aw. Gradul de plenitudine depinde de caracterul ptocesului al6ator, 
care, numai în unele cazuri este de tip gaussian (curba G, fig. 29.12). S-a 
“stabilit experimental că rezistența la oboseală, depinde de gradul de pleni- 
tudine a (fig. 29.12, a) și anume, cu cît æ este mai mic cu atit rezistența 
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“Fig. 29.12. Rezistența în exploa- ny 
tare (a) şi factorul de 
amplificare (b). 
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la oboseală este mai mare. A rezultat astfel că factorul de amplificare crește 
cu scăderea lui æ (fig. 29.12,5). În prezent, nu există informații cu při- 
vire la curba de distribuţie a frecvențelor pentru forța de presiune (influenţa 
sarcinii), sau, pentru. forța. de: inerție F4 (influenţa turației) care acționează 
asupra organelor mecanismului motor, „Determinarea caracteristicil proce- 
sului aleator de încărcare a mecanismului motor (gradul de plenitudine 4) 
și a factorului de amplificare f, va permite reducerea, în continuare, a masei 
motorului. i i a i ž 


29.5. CERCETAREA ŞTIINŢIFICĂ ÎN DOMENIUL 
MOTOARELOR PENTRU AUTOVEHICULE 


Tipuri de cercetare. Prin analogie cu tipurile generale de cercetare știin- 
țifică — cercetarea fundamentală, aplicativă și de dezvoltare — se admite că 
tipurile de cercetare din domeniul motoarelor cu ardere internă se grupează 
în aceleaşi clase. 

Cercetarea fundamentală urmărește descoperirea de cunoștințe noi despre 
fizica și chimia arderii, curgerea. gazelor în regimuri variabile, fenomenele 
dinamice din conducte, schimbul de căldură și masă, proprietăţile materia- 
lelor și comportarea acestora în condiţii specifice de solicitare, combusti- 
bili și lubrifianți etc. Asemenea cercetări, care se efectuează în institute spe- 
cializate și universități, depășesc în general cadrul definit de motorul cu 
„ardere internă, dar cunoștințele pe care le dobîndesc se transferă în dome- 
niu, în cursul cercetării aplicative. 

Cercetarea aplicativă caută soluţii tehnice noi, pornind de la cunoştin- 
tele puse în lumină de diferitele ramuri ale științelor fizico-chimice, dar, 
adeseori, ea însăși produce cunoștințe noi. Printre cercetările aplicative s-ar 
nuniăra acelea care urmăresc să descopere modalităţile de ardere a ameste- 
curilor sărace în motorul cu aprindere prin scînteie, de reducere a Întîrzie- 
rii la aprindere și a duratei de formare a amestecului în MAC. Cercetarea 
aplicativă se desfășoară în laboratoare, pe modele care simulează condiţiile 
din motor sau direct pe motoare, cel mai adesea pe monocilindri experi- 
mentali. Ea se concentrează asupra unui singur fenomen sau proces, asupra 
unui organ sau a unui subansamblu. 

Cercetarea de dezvoltare se referă la formula constructivă a motorului. 
Ea reuneşte pe un motor soluțiile tehnice avansate, puse la punct indepen- 
dent, în laboratoare, în cadrul cercetării aplicative și creează motoare cu 
performanţe îmbunătăţite. Cercetarea de dezvoltare se întrepătrunde uneori 
cu cercetarea aplicativă. dar obiectul ei principal îl constituie o nouă for- 
mulă constructivă, sau, în orice caz ameliorarea unei formule constructive 
existente, care va atinge performanţe superioare de masă raportată, putere 
litrică, consum specific, durabilitate, silențiozitate, de gaze curate de eva- 
cuare. Cercetarea: de dezvoltare se împletește cu proiectarea de concepție și 
proiectarea de execuţie. Produsul final este un motor executat în ateliere 
specializate (atelier de prototipuri), care dispun de o tehnologie și o forță 
de muncă de înaltă calificare. Motorul poartă denumirea de model experi- 
mental și servește inițial pentru verificarea elementelor componente: proce- 
deele de formare a amestecului și ardere, mecanismul motor, sistemele auxi- 
liare etc. Cînd modelul experimental atinge un nivel acceptabil de funcțio- 
nare, el servește pentru verificarea concepției de proiectare în cîteva compo- 
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ata 


nente fundamentale, ale ei, eare VERIFICAREA FORMULEI CONSTRUCTIVE 
se referă la soluţia energetică, [LONCEPJIA DE PROIECTARE) 
soluţia mecanică, soluția -antipo- 


luată (fiabilitatea pretinde cer- 
cetări de dutată care se efectu- - 


caza date 9. altă „et apă). o SOLUTIA = | SOLUȚIA SOLUȚIA 
energetică. se verifică prin deter- ENERGETICĂ "| MECANICĂ ANTIPOLUANt 
minarea a trei mărimi de bază e 
/ Zoni N PARTICUIU 
p 


eficiența procesului de ardere (n), 
eficiența procesului de schimbare 
a gazelor (n) şi perfecțiunea pro- . 
ceselor de frecare (Nm) mecanică 
şi gazodinamică (pompajul). Solu- 
ţia mecanică se verifică printr-un 


(fig. 29.13), care caracterizează. 


ansamblu „de măsurări privind ÎN zarea 
eficiența etanșării (consum de ha 

ulei, scăpare de gaze în carter), 
nivelul de zgomot şi nivelele şi 


diferenţele de temperatură, nivelul 
deformaţiilor, tensiunilor, vibra- 
ţiilor, ungerea. Soluția antipolu- A Ă 
antă se verifică prin evaluarea. concentraţiilor de noxe din gazele de, evacuare. 


Fig. 29.13. Schema de organizare a cercetării pen- 
tru verificarea concepției de proiectare. 


Pentru verificarea concepției de proiectare s-a dezvoltat o tehnică adecvată de măsurare 
care permite determinarea simultană sau succesivă a zeci de mărimi (presiuni, diferențe de 
presiuni, temperaturi, alungiri, deplasări, viteze etc.), care caracterizează fenomenele și pica 
cesele ce se verifică şi se analizează. Se dispune deja, în acest scop, de o tehnică de misu 
rare standard de mare precizie, produsă de uzine specializate. După încercarea modelului expe- 
rimental se trece la. analiza rezultatelor, care reprezintă o operație complexă, de înaltă com- 
petență și rafinament, deoarece ea trebuie să evalueze în final concepția de prose Gt 
descopere în care compartimente ale motorului trebuie acționat pentru Pee Hora Prin 
amploarea investigației, încercarea pentru verificarea formulei constructive stă la baza cerce- 
tărilor ulterioare de, dezvoltare a motorului. 


Sub aspectul volumului de cercetare, istoria dezvoltării motoarelor die- 
sel pentru autovehicule se împarte în trei etape. Prima etapă (1920. . . 1945) 
se caracterizează prin aceea că alegerea construcției era rezultatul unui 
număr mic de măsurări pe motor și încercări ale motorului; a doua etapă 
(1945. ..1965) se caracterizează. prin. îricercarea întregului motor și a orga- 
nelor lui, pe baza unui mare număr de puncte de măsurare; a treia etapă, 
din 1965 pînă în prezent, se caracterizează prin utilizarea largă a unor insta- 
lații complexe (echipâment pentru măsurarea şi Înregistrarea presiunii z 
cilindru și galerii, echipament pentru înregistrarea simultană a 30. . „40 de 
temperaturi, echipament electronic sau cu comandă electronică pentru măsu- 
rarea sarcinii și turaţiei motorului, echipament pentru înregistrarea simul- 
tană a deformațiilor și vibrațiilor, echipament pentru înregistrarea poluării 
chimice și sonore etc.) care permit analiza teoretică a e ca e ea 
cu ajutorul calculatoarelor numerice. Pe această cale se scurtează sensibi 
timpul necesar pentru verificarea şi ameliorarea. formulei constructive a 
motorului. - z f 

Particularități ale activității de cercetare. Programul de cercetare defi- 
neşte obiectivul cercetării, termenele de execuție, mijloacele materiale ale 


cercetării. 
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l Obiectivul cercetării se formulează 
adeseori pe baza studiilor de prognoză, 
care se elaborează prin metoda de 


ji p explorare și metoda normativă. Metoda 
| PA de explorare ordonează rezultatele an- 
12 PA ze 


terioare pe o scară a timpului și des- 
prinde tendința de viitor prin extra- 
polare, pînă la o anumită dată, care 
ajunge și termen al programului de 
cercetare. De exemplu, există în pre- 
zent o tendință evidentă de creştere a 


omisiune normala 


a 3 o pg Presiunii medii efective la motoarele 
Anul pentru autovehicule prin supraalimen- 

Ea PENT EA PE era medi de tare. Prin extrapolarea realizărilor ar 
explorare. fi de aşteptat ca, la sfîrşitul deceniului 


al noulea, motoarele pentru auto- 
vehicule grele să dezvolte un lucru mecanic specific de 15 daN /cm? (fig. 29.14). 
Fiind cunoscute dificultățile pe care le implică supraalimentarea la motoa- 
rele rapide, cercetarea își propune să găsească soluțiile care vor asigura un 
nivel de temperatură. și încărcare termică a pistonului, acceptabile pentru 
materialele și uleiurile de la sfîrșitul deceniului următor. Metoda normativă 
fixează, în funcţie de nevoi, pornind de la un anumit nivel de cunoaștere, 
de tehnică și tehnologie, un obiectiv și un termen (v. prognoza pentru 
economia. de combustibil, pag. 869). Apoi, cercetarea se organizează pentru a 
atinge norma fixată, care de astădată poate să reprezinte o soluţie nouă, 
nerealizată în trecut. De exemplu, dezvoltarea actuală a electronicii lasă să 
se întrevadă posibilitatea realizării unor reglaje optime de aprindere, de dozaj, 
de temperatură a lichidului de răcire, în raport cu sarcina și turația, prin 
comandă electronică. Se formulează un program de cercetare care-și pro- 
pune ca în decurs de un deceniu să asigure realizarea unor motoare ou aprindere 
prin scînteie cu comandă electronică programată (microprocesoare) a reglajelor. 

Mijloacele materiale ale cercetării se referă la modelul care se cercetează, 
tehnica de măsurare, costul. Modelul de cercetare se realizează în limitele 
nivelului de tehnică existent. Este de preferat ca cercetarea să înceapă cu 
modelul cel mai simplu (un recipient cu aer la presiunea mediului ambiant 
în care se injectează combustibil pentru studiul caracteristicilor jetului; sim- 
plificările se elimină apoi treptat, pînă se ajunge la condiţii de experimen- 
tare apropiate de acelea din cilindru: recipientul.e pus sub presiune, ini- 
țial cu azot, pentru a preveni aprinderea jetului, sau cu aer, dar se injec- 
tează un lichid neinflamabil; apoi, se generează în recipient o mișcare orga- 
nizată sau turbulentă; în final se asigură condiții pentru declanșarea. aprin- 
derii). Sofisticarea treptată a modelului este de dorit cînd experiența ini- 
ţială a cercetătorului în domeniu este redusă, dar ea este legată și de un 
anumit nivel de tehnologie și tehnică de măsurare. 

O, problemă mai complexă decît modelul este tehnica de măsurare care 
trebuie să evidenţieze fapte noi și să posede un grad ridicat de precizie. 
Echipamentul de investigație este costisitor şi pretinde un interval mare 
de timp pentru punerea lui la punct. La începutul deceniului al șaptelea teh- 
nica de măsurare nu era pregătită să pună în evidență concentrațiile mici de 
noxe din gazele de evacuare. În jurul anilor '70, tehnica de |măsurare, 
bazată pe spectroscopia de masă, cromotografia de gaze, spectroscopia în 
infraroșu și ultraviolet, ionizarea în flacără, chemiluminiscență era deja pusă 
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la punct, dar costul nu era ç;4 ak ce 
accesibil chiar pentru unele 
laboratoare mari. Cu cîţiva 
ani mai tîrziu ea a devenit 
curentă în laboratoarele uzi- 
nale, dar și în prezent este 
foarte costisitoare cînd se 
utilizează pentru controlul 
organizat al poluării, în ate- 
lierele de întreținere panc Precizia de măsură Rondameniul efectiv A 
parație. E b 
Cercetarea experimentală 
este scumpă pentru că este 
laborioasă, pretinde perso- 
nal de înaltă calificare, un interval mare de timp (un experiment care 
se.desfăşoară în 1...2 ore durează aproximativ 100 ore de pregătire şi a 
ore de prelucrare și analiză a informației), echipament de măsurare de înaltă 
precizie. Costul cercetării (Ce) este cu atit mai mare cu cît precizia măsu- 
rărilor este mai ridicată. Pe de altă parte, cu cît crește precizia măsură” 
zilor cu atît scade costul motorului (Cm), deoarece, controlind mai exact 
forțele, deformările, temperaturile, proiectantul realizează construcții mai 
ușoare, se simplifică fabricaţia. (fig. 29.15, a). Există o precizie optimă de 
măsurare, iar cercetătorului îi trebuie multă pricepere ca să se apropie de 
ea. În prezent, cînd cercetarea s-a dezvoltat impetuos — se vorbește despre 
„industria cercetărilor” atît în sensul dimensiunii cît şi în sensul eficien- 
tei, aplicabilității — costul ei se evaluează, cu atenție. Este în curs de pia 
tuire o nouă disciplină intitulată proiectarea cercetării, care caută să rezolve 
problema, optimizării unui experiment pe baza. descrierii matematice a pro- 
cesului. Prin analiza statistică a factorilor implicaţi în experiment se urmă- 
reşte să se determine drumul-cel mai scurt către un optimum și modul în 
care el poate să fie parcurs. Se poate mări randamentul efectiv al motoru- 
lui, dacă se amplifică volumul cercetărilor pentru ameliorarea soluţiei neee 
tice, ceea. ce implică inevitabil creșterea . costului Ca, (fig. 29.15, b Bel s 
altă parte, cu cît m, este mai mare cu atît cheltuielile pentru combustibi 
C, vor fi mai reduse. Se observă că există o valoare a randamentului efectiv 
la care cercetarea se oprește pentru ca prețul ei să nu devină exagerat. 
Penuria de combustibil poate schimba acest punct de vedere: se sporesc 
cheltuielile de cercetare pentru a realiza motoare cu un randament ridicat, 
care costă mai mult dar consumă mai puţin combustibil. 


Fig. 29.15. Diagrame pentru determinarea costului optim 
al cercetării. 


La motoarele de autovehicule investiția, în cercetare se recuperează, relativ repede, pen- 
tru că performanța de consum de combustibil se reproduce la un mare parc de mașini. De 
exemplu, se investește în cercetare 30/op din costul unui motor (Cm= 10 900/1ei) pentru redu- 
cerea consumului de combustibil cu 3%, ceea ce reprezintă pentru 8 1/100 km o reducere 
de 0,24 1/100 km. La o serie de fabricație de 200 000 buc/an, cu un rulaj mediu de 20 000 
kmjan rezultă în decurs de cinci ani o "economie. de, combustibil de (0,24/ 100) -20 000 a (200 000 
-5 4+ 200 000 -4 + 200 000 -3 + 200 000-2) = 0,134-10° 1 (= 100 000 t); dacă benzina costă 
4,5 leil, rezultă o economie de 0,604 miliarde lei, iar costul cercetării ar fi de (3/1000): 
-10 000 -200 000 -5 = 30 mil. lèi, cu o creștere de 30 lei a costului unui motor. 


Reducerea cheltuielilor de cercetare se obține în bună, parte, substi- 
tuind parțial cercetarea experimentală cu simularea, numerică, realizabilă 
cu ajutorul calculatoarelor numerice. 
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Există o anumită reținere față de simularea numerică, deoarece ea oferă 
numai soluții particulare pentru ecuaţiile diferenţiale neliniare. Pe măsură 
ce simularea numerică se îmbunătățește crește gradul de încredere pentru 
soluţiile obținute. Reţinerea este însă şi de altă natură. Simularea nume- 
zică pretinde o cunoaștere mai detaliată a realităţii, or, din lipsă de infor- 
maţii se apelează la simplificări și coeficienţi, ceea ce produce neîncredere 
în soluțiile obținute. Privită din acest punct de vedere simularea numerică. 
devine un stimulent pentru cercetare în sensul că-i pretinde să acopere 
„golurile” de cunoștințe. Dar, chiar atunci cînd nu se dispune de informa- 
ţii complete, simularea numerică testează ce implicaţii are una sau alta din- 
tre simplificări; astfel, se poate conchide asupra dimensiunilor viitorului 
experiment. Avantajele cercetării prin simulare numerică nu pot fi negli- 
jate chiar dacă lipsa de îndemînare pentru alcătuirea programului și costul 
timpului de calcul nu încurajează încă această activitate. Simularea nume- 
rică oferă soluţiile căutate cu o precizie relativ mare, ceea ce restringe 
sensibil volumul cercetării experimentale (de exemplu, pe baza programu- 
lui de calcul al schimbului de gaze se găsește că întîrzierea optimă la închi- 
dere a SA este de 54*RA; experiențe organizate cu 48°, 54°, 60°RA indică o 
întîrziere optimă de 58*RA). Apoi, simularea numerică permite extrapola- 
rea unei realități fizice mai complicate, acolo unde experimentul ajunge cu 
dificultate sau deloc. Sistemul fizic poate fi testat chiar împotriva unor situa- 
ţii cunoscute și se obțin astfel informații, acolo unde ele încă nu există. 

Un loc deosebit îl ocupă simularea numerică în cercetarea de optimizare, 
care reprezintă o activitate specifică pentru realizarea unui procedeu de lucru, 
a unui organ, a unui sistem tehnic. Cercetarea de optimizare se dezvoltă 
adeseori după principiul „încearcă și corectează”, rezultat mai puţin din 
lipsa cunoștințelor teoretice, cît mai ales din dificultatea de a descrie ana- 
litic, cu mare precizie, o realitate fizică. Volumul lucrărilor de optimizare 
este atît de mare și costisitor încît, de multe ori, nu se ajunge pînă la 
soluția optimă. Un program de calcul oferă cercetătorului sau proiectantu- 
lui zeci de variante din care el extrage numai pe acelea interesante, și' reduce 
cercetarea numai la verificarea acestora. 


Un mare număr de brevete sau propuneri de invenţii în domeniul motoa- 
relor sînt adeseori rezultatul empirismului. Astfel, se explică și tin mare 
număr de erori (s-a evaluat că, în general, din 100 de brevete sau idei noi, 
aproximativ patru sînt realizabile). Totuși, chiar empirismul are la bază un 
sistem de cunoștințe, un număr de concepte, de fapte, de informaţii care 


evidenţiază natura fizică a fenomenelor ` și corelația dintre ele, câștigate prin - 


cercetarea fundamentală și prin cercetarea aplicativă în domeniu. 


Inventatorii au fost întotdeauna oameni informați, care au corelat fap- 
tele, au intuit realitățile, au imaginat soluțiile de o manieră nouă, proprie, 
surprinzătoare. Ei s-au mișcat și se mișcă în jurul unor cunoștințe funda- 
mentale pe care vremurile lor le-au pus sau le pun în circulație. Cercetă- 
torul, mai mult decît inventatorul, trebuie să fie informat. În zilele noastre, 
din cauza exploziei informaţiei, determinată de dimensiunile industriei de 
cercetare (în domeniul strict al motoarelor cu ardere internă se publică anual 


circa 5 000 articole, brevete, cărți) își face loc opinia că este mai ușor să . 


reproduci în laborator un experiment decît să-l cauţi în bibliotecă. Și totuși, 
după evaluările unui mare număr de cercetători rezultă că cinci zile de 
activitate individuală într-o: bibliotecă salvează 100 zile de activitate colec- 
tivă în laborator. O asemenea evaluare constituie un punct în dezvolta- 
rea cercetării — orice program de cercetare trebuie să fie bine sprijinit de 
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cunoștințele și realizările. existente în domeniu — pentru că or cîtă bună- 
voință ar avea societatea, ea pu poate oferi cercetătorului decît posibili- 
tăţi financiare limitate care trebuie folosite cu chibzuinţă. 

Cercetarea mai riscă să fie costisitoare, cînd este „oarbă”, cînd nu se 
delimitează. clar. Empirismul se manifestă adeseori în domeniul cercetării 
în formula: experimentează şi apoi caută regula! Fixarea unui obiectiv în 
cercetare nu înseamnă și realizarea lui. Cercetarea ` devine eficientă numai 
dacă se organizează în jurul unei ipoteze; prin ipoteză, ea se luminează, 
își definește rostul. Sarcina cercetătorului este: experimentează și verifică 
ipoteza! La declanșarea cercetării ipoteza este o afirmație care se presupune 
că este adevărată. Dacă ea este confirmată, capătă valoare generală și devine 
regulă pentru practică. Se spune că orice cercetare care pune o ipoteză. 
sub verificare reprezintă incomparabil mai mult decît cercetarea care por- 
nește fără nici o ipoteză. Formularea unei ipoteze reprezintă o activitate de 
mare valoare, care cere, alături de imaginaţie, o informaţie amplă, o cunoaș- 
tere temeinică și subtilă a domeniului. ` 

De-a lungul anilor cercetarea în domeniul motorului a verificat numeroase 
ipoteze, dintre care se citează: viteza de propagare a flăcării în MAS este 
cu atît mai mare cu cît viteza de curgere a gazelor prin orificiul de curgere 
oferit de SA este mai mare; viteza de ardere la sarcini reduse la MAS se 
amplifică prin mărirea raportului de comprimare; întîrzierea la autoaprin- 
dere în MAC este un proces polistadial; concentrația de HC la MAS, la sar- 
cini mari este determinată de grosimea stratului limită; concentrația de 
NO, la MAS este determinată de o reacţie înlănțuită de tip Zeldovici; 
consumul de ulei la MAS depinde în parte de uzarea segmenţilor, în parte 
de jocul dintre tija supapei şi bucșa de ghidare; uzarea de pornire este mai 
redusă cînd motorul se încălzeşte în sarcină decît atunci cînd motorul se 
încălzește în gol. 

Şi în prezent cercetarea încearcă să pună sub verificare un număr de 
ipoteze, dintre care se menționează: eficiența arderii la MAC este maximă 
dacă durata unei rotații a fluidului motor în camera de ardere este egală 
cu durata injecţiei; eforturile unitare din mecanismul motor sînt mai puțin 
periculoase cînd încărcarea este aleatoare. 

Cercetarea în știință urmărește în esență descoperirea; cercetarea în 
tehnică trebuie să ajungă la invenţie. Între două descoperiri sau două 


“invenţii are loc acumularea și aplicația, care cer, la rîndul lor, un mare 


efort de cercetare. 

Cercetarea sporește forța omului asupra naturii, își îndeplinește meni- 
rea cînd oferă mijloace de a prevedea și a controla evenimentele și com- 
portarea sistemelor tehnice. 
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ANBXA I 


PROGRAM 
PENTRU CALCULUL FORȚELOR ȘI MOMENTELOR 


DIN MECANISMUL MOTOR 


Programul, scris în limbajul Fortran IV, calculează forțele F,(FP), Fa(FA), F(F), B(B), 
N(N), Za(ZB), T(T), momentul motor instantaneu al unui cilindru M(M), momentul motor 
instantaneu rezultaat My, momentele medii M,, Și Mgm în funcţie de unghiul «(J), din 5° 
în SRA, pentru un ciclu motor, de la 0$ la 760*RA (în paranteze s-a trecut simbolurile 
folosite în program). Rezultatele sînt centralizate într-o tabelă care se afișează, Momentul 
rezultant My se afișează pentru perioada 0, = Ọ,/i. Å 

Listingul programului este prezentat alăturat. El include relațiile de calcul din capitolul 
10, precum urmează: 

— Eticheta 62, relația 10.26, pentru FP; 

— Eticheta 63, relația 10.37, pentru FA; 

— Eticheta 64, relația 10.39, pentru F; 

— Eticheta 65, relația 10.41, pentru N; 

— Eticheta 66, relația 10.43, pentru ZB; 

— Eticheta 67, relația 10.40, pentru B; 

— Eticheta 68, relația 10,42, pentru T; 

— Eticheta 69, relația 10.44, pentru M, 

Programul pretinde două grupuri de date iniţiale. Primul grup include paame carac- 
teristici ai mecanismului motor notați și exprimați astfel: D-alezajul, în cm; MA-masa pie- 
selor cu mișcare alternativă, în 101 kg (sau în kgfs?/m, adică greutatea în kgf, divizată 
prin 9,81); TN — turaţia nominală, în rot/min; LAMBDA — raportul A = r/b; PSI — rapor- 
tul Y= S/D; CIL — numărul de cilindri. Acest grup de: date se citește cu cartela READ 
501 (eticheta, 14). Al doilea grup include presiunea, gazelor, în daN/em? (kgf/cm2), indicată din: 
5* în SRA pentru un ciclu complet, 144 valori care se citesc tot cu cartela READ 501 (eti 
cheta 17). Ca exemplu, se reproduc cartelele de date inițiale, pentru un MAC: eticheta, 16 — 
primul grup de date; etichetele 18...35-al doilea grup de date, care are ca origine presiu- 
nea în pmi (*RA), la începutul cursei de admisiune. Primele rînduri din tabela, cu rezultate 
se reproduce după Listing. 
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Mate A a VI e ELE Ei ati e fa ora ORF ez Plai anl i-ai cotei clei ini mă 


E46 


DONN 


DEST U EWN 


PROGRAM PENTRU CALCULUL FORTELOR -SI MOMENTELOR 
DIN HECANLamUuL MOTER > SE 
REAL MA LAMBDA Mo No Ap HMAX MMED 
DIMENSION TOCLUUJ TAÇ144J TALYA T3 C444) T4(144)? 
RI T5144) TC14AY TI(1UUJ TBCiuu) sToctua) 
OIMENSION MESAJI(I6) a 
DATA PI/3414159265/ 
50 READ(1057800;END=z28) MESAJ 
500 FORMAT(IBAu) Js 
PRINT 808 MESAJ 


BOB FORMAT(////30Xp1bA4/ZO0X 64('x?)) 


m 


NDaTCnanNpPaNnNNDaANDNONON 


READ S01 Dp MATNA LAMBDA, PSI CIL 
S01 FORMATCAF1O,0) 


121000 De4925 220040000 0.2727 142397 b 
e SO CTOCID Iza 144) 

t0000 3.9509 0,8390 0,8390 0,8390 08390 0,3 
04390 0.8390 0.8390 0,8390 0.8380 aia cip 
08390 048390 0.8390 . 0,8390 0,8390 9.8390 0,8390 
048390: 0,8390 0,8390 048390 . 0.8390 0,8390 0,8390 
0.8390 0.8390 0,8390 0.8390 0.8390 0,8405 0,8452 
028640 0,8756 0,8970 0,9196 09467 9.9791 1,0173 


1e1152 191774 1,2505 1.3367 1a 4388 1,5602 7055 
2.0927" 243526 2,6740 3,0754 3,5830 4,2325 sa 
716531 9,6304 12,2989 15,8779 20,5533 26,2854 32,4513 
4749582 7043746 717724. 73,1733 61.0025 50,4581 39,4138 
2542197  20a3274 17,1322 144.4422 12,3462 10,6930 9.3739 
74427? 6,7299 6.1390 5,6456 52312 4BBL2 e 4,5842 
441180 749319 3,7749 3,6012 3,5278 3,4325 + 343200 


350700 244500. 2,0800. 1,7900 1,6500 1,4200: 1,2800 
11200 1,1200 11200 11200 141200 121200. 141200 
1,1200 11200 1,1209 141200 151200 11200 1.1200 
141200 141200 141200. O 1,4200 1,1200 11200. 4,1200 


121200 14200 1n1200 ` 141200 1.1200 11200 1,1000 


36 PRINT B06 


37 806 FORMAT(//50%e ICALCULUL DINAMICI/URX nana aaa! //52X 2 
sea *ALORILE FORTELOR SI MOMENTELOR DIN MOTORUL CU ARDERE INTERNA! /30X 
39 pipe riste lăzi ic Me BOA e a ne Pi tcă i ini iileana laică 
50 xx1//7/) 

ui PRINT 801 ,DpMA,TNoLAMBDA,PSTI 

u2 801 PR sk IDEI pF So 3Xp IMAZ! F7pdp3Xp ITNE! pF, 245% 'LAMBDAZ I ETa% 
u3 OR APSIEI Fed /B3XpIAMAKARAAA! p3Řp lAARAKARARÍ  BXp IARARRARIAA Ip JX 
gy Ky Inaintea pIXp lakk ARkRRRRR!///) 

45 PRINT 807 

ue 807 FORMAT(3X 1I! 9X PPRESe 1% FORTA FP, UX, FORTA FA! 6X, FORTA Flo 
u7 tOXs tFORTA B’ 6X, FORTA NI, 7X, FORTA ZRI 7X; 'FORTA RA DA M1/3X 
UR ko EKI QX tentati p5Xp emanat! pUXpTAAARARRE! OXI EKAEEAR AXI TENERE 
49 ANRT OXP RRRRKRKI p TXp LAKAR ARER! pTKp RR! To ERKAK!) 

50 MMEN=0, 

51 DO 10 IG31;144 

5e 1izI6 E 

53 IJa54(IGa1) 

54. YeTJ*P1/180e 

55 SINY=SIN(Y) 

5e cpsv=cost(Y) 

57 SINB=LAMBDA&SINY 

sa COSB=SART (1 „SINB*x2) 

59 IFCCOSB EQ 0a) TGBai,E+40 

60 IF(COSBoNEa0o) TGR=SINB/COSB 

di R=PSI*D%0,005 

b2 FPz(TOCI1)at a )xDeDaPl/de 

63 FAZeMAKRECCTNAPI/30o)* 42) X (COSY+LAMBDAKCOS (Ya) 

Bu FzFP+FA 

65 NsFeTGB 

66 ZBSFA(COSYASINY*TGB) 

67 BzF/COSB 

B8 TaF a (SINY+COSYA+TG8) 

69 MERAT 

70 Titti) =FP 


“ti T2(I1)SFA 


T2 T3(11)=F 


13 TB CIADaN 
74 „T5CIiy=B 
75 TetIt)=zB 
76 TIET 
177 TB(I1)=M e 
ti i „MHEDSMHED+TE (11) aia 
RINT BOZ IJ TOCIL FPeFAFpB,N 
R 80 803 FORMATCIA,9F13;2) Li t ; PBN ZB TM 
81 „20 CONTINUE : ps E pe 
e2 "s MMEDSMHED/10q, i ie Sai aa 
p w PRINT 1000,MMED p : 
00 FORMAT(/////35X, MOMENTUL MEDIU 
85 E (et E E E E A e Ba pu E a ACA a e 
84 a NREILSCIL RRRRRARRARR L ELEELE EEEEEEETTEEET ATS] 
BT a BA KAPAS4 94 /NRCIL E 
B8 MMAXSO g i i E. 9 
i G a PRINT 804 
ERS Du FORMAT(/// Kat E 
94 zi I GRADE! 8X, IMOMENTE! /56Xe lana! BX Intră! 7/7) 
92 REZ=0, a : 
93 . DO 30 Ki ,NRCIL GN 
24 IND= (Kit) aKAPA+ŢI | 
95 REZSREZ+T8 (IND) 
96 30 CONTINUE Sa 
97 TO (11 )eREZ : | 
98 IJa5a (int) | 
99 PRINT 809,7 J REZ | 
100 809 FORMAT (56%X,74,8X,F9,4) | 
101 MMAXSMMAX$REZ i 
102 20 CONTINUE 
193 „ MMAXGHMAX/KAPA 2 
104 i PRINT 805,MHAX r 
106 05 PORMAT(///4/35X, 1MOMENTUL MEDIU INSTANTANEU AL MOTORULUI =- !,F9 ad a 
107 Ga. TO 50 Rea RR RARA RIAA RARA RARE RA RARA RR RR //(4/) 
108 28 Stop. * i 
409. END 
As ENG 
CALCULUL DINAMIC 
ANARERA AREA RA LA RR 
VALORILE FORTELOR SI MOMENTELOR DIN MOTORUL CU ARDERE INTERNA 
AR RR E RARAER RRRĂR RARA TARA R RARĂ RAD WEARAX EA RE RR ERROR RARAAAD RA 
DZ 12,100 MAs 4925 TN22200,00: LAMBDA= „273 PSIS 1,2397 
wktkäkkkk kktAktkkk kkkkktdktkk kkkkikktkákáká EETEEL LELEL] 
1 PRES, FORTA FP FORTA FA FORTA F FORTA B FORTA N FORTA Z8 FORTA T MOM M 
K . Akik kkhtkakk shit pătat LE ăă Răkkkit Băkahkii Lia ili Pf be 
0 40a „90 a2495,â1 *2u495,24 e2495,81 „09 “a295 Ri „00 200 
5 „95 e5675 .2479,62 =2485,37 48h, 08 -39,09 52470.77 275.48 220.66 
a va .18,51 PUZZ R 5245169 2454,45 2116,23 92354.28 254019 40,54 
350 12430 1299,26 1965,22 -665,96 2672,23 91.68 530,90 412,36 3093: 
335 15,88 1710,81 242054 409,72 =ut2,47 4754 351,25 216,24 16,22 
340 20,55 2248,84 -2451,89 .3445 23,47 e32 23,13 1048 eti 
345 26,29 2907,57 235677 . 50,40 552,18 238,97 521,94 2180,20 e1352 . 
350 32,45 3616,59 2433,18 1183441 1184,74 56,10 1155,69 2260.75 19,56 
355 39,50 asa?ei2 22479.62 1947.59 1948205 46,30 1936.05 =215,86 oibut 
360 47.96  5390,74 »2495,21 2904,53 2208,53 a00 > 2904,53 a00 .90 
365 70.37 7977405 22479.62 5497.43 5498,98 130.70 5465,12 609,33 j 
370 11077, 8138.13 .2433,18 5704,95 5711.36 270,05 557%, 32 1257.00 
375 73.17 8299,22 2356478 - 5942,40 5957430 420,46 5631414 1944:15 
380. 61.00 6899,70 2251489; 264788. 4668.15, 435,39, 4218.60 1998.77 
345 56 „de 5487.20 2120.54 3566,66 3590,58 413.81, 3057,61 1882,37 14118 


390. 39.41 417,21 1965,22 2451,99 ` 2475.11 337448 195475 1518,26 113.87 


ANEXA 2 


CU PRIVIRE LA UNITĂȚILE DE MĂSURĂ 


În ediţia de față s-a adoptat Sistemul Internaţional de unități de măsură (S.I.). Pentru a 
ușura trecerea de la Sistemul Tehnic la S.I. principalele relații s-au transcris și în S.T. Pen- 
tru mărimile specifice motoarelor cu ardere internă ca alezajul, lucrul mecanic specific etc- 
se folosește o singură unitate de măsură indicată în anexa 2.1. În anexa 2.2 se adaugă con- 
versia unor constante și mărimi fizice care apar curent în calculele termice. 


ANEXA 2.1 


Unităţile de măsură pentru principalele mărimi caracteristice motoarelor de autovehicule 


Mărimea SI ST Relaţia de transformare 
Alezajul mm mm — 
Cursa, mm mm - 
Cilindreea dm, 1 qm, 1 — 
Turaţia, rot/min rot/min — a 
Viteza, pistonului | m/s m/s = ; 
Masa kg . kgfs?/m 1 kgf s°/m = 9,8066 kg = 
(unitate tehnică = 9,81 kg œ 10 kg 
de masă-utm) 
Forța N, daN kgf 1 kgf = 0,98066 daN = 
A œ 0,981 daN = 1 daN 
Momentul Nm, daN m kgt-m 1 kgf:-m = 0,981 daN.m = 
: x 1 daN:m 
Lucrul mecanic, | J. kJ kgfm 1 kgfm = 9,81 J ~ 10 J 
energia : kWh CPh 1 CPh = 0,7355 kWh œ 
= 0,736 kWh 
Puterea kW CP 1 CP = 0,7355 kW ~ 
œ 0,736 kW 
. (1 EW =œ 1,36 CP) 
Căldura J, £J kcal 1 kcal = 4,1855 kJ = 
i = 4,185 kJ 
Puterea calorică kJ/kg kcal/kgf 1 kcaljkgf = 4,185 kJ/kg 
Presiunea medie | daN/cm? kgf/cm? 1 kgf/cm? = 0,981 daN/cm? 
œ 1 daNjcm? 
Presiunea N/m?, daN/em?, kgfm? 1 kgfjm? ~ 10 N/m? = 
kgf/cm? œ 104 -daN/cm2 
Temperatura K i sK = 
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Anexa 2.1 {continuare} 


Mărimea | sI . | ST | 


Relaţia de transformare 
Consumul orar kg/h kgfjh "1 kgfjh = 1 kg/h 
de substanță 
Consumul specific g/kWh giJCPh ` 1 gf/CPh = 1,36 g/kWh 


de combustibil 
Doza de combusti- 
bil (pe ciclu) mg mgt 


(1 g/kWh = 0,736 gf/CPh) 


1 mgi = 1 mg 


Relații fundamentale: în SI: 1 N = 1 kg-1 m/s; în ST: 1 kgf = t kg:9,8066 m/s2. 
De unde: 1 kgf/1 N ~ 9,81 10; 1 kgf s?/m = 9,81 kg = 1 utm. 


ANEXA 2.2 


Relaţii de transformare pentru constantele și mărimile fizice caracteristice 


calculelor termice 


1) Constanta g.nerală a gazelor: 


Rg[J/kmol] K] = 9,81 Rgr[kgfm/kmol K]. 
8314 [J/kmol K] = 9,81 -848 [kgfm/kmol K. 


2) Constanta specifică a gazului: 


Ros] /g K] = 9,81Rjgrikgfm/kgf K]. 
Pentru, aer: 287 [J/kg K] = 9,81:29,27 [kgfm/kgf K]. 


3) Puterea calorică inferioară: 


(Qi)silk J/kg] = 4, 185(Q;)sr[kcal/kgf]. 


Pentru motorină: 41855 [kJ/kg] = 4,1855 -10 000 [kcal/kgf]. 


4) Căldura specifică: 
Cgulk]/kmol K] = 4,185 Cgr[kcal/kmol K]. 
col] /kg K] = 4,185 cop[kcal/kgf K]. 
Pentru aer la 0°C (căldura specifică la volum constant): 


20,71 [k]J/kmol K] = 4,185 44,95 [kcal/kmol K]. 


5) Diferența căldurilor specifice: 
(Cp — C,)st = Rer = 8,344 kJ/kmol K 


(Cp — Co)sr = A Rpr = 1,986 kcal/kmol K 


62 — e. 582 
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1 - 848 
A = —— [kcaljkgfm]; A Ra = — = 1,986 [kcal/kmol K]. 
TE 427 


RglkJ/kmol K] = 4,185 -4 Rş[kcal/kmol] K]=8,314[k] /kmo1K]. 


6) Raporiul căldurilor specifice: 
Prin definiție k = Cp/Cp. Rezultă: 


R = 1+ 8,314/(C,)sr; E = 1 + 1,986/(C, sr. 


7) Densitatea şi greutatea specifică: 
psrlkg/m?] = 9,81-psllegt s?/m°]. 


Pentru aer: 1,2922 [kg/m?] = 9,81:0,1317 [kgf s?/m?]. 


[i 
YgalNm$] = FER * Ysr[kgf/m’]. 


, 


Í 
Pentru aer: 0,1317 N/m? = —— 1,2922 [kgf/m?]. 
81 


Observație: pg[kg/m?] = Ysmlkgt/m%). 
8) Ecuația de stare a gazelor 
PV =vRgT (a), pV = visa (c), 


DV =mRigT (b), pV =GRisrT (d). 


` 


— În SI: p, N/m?; V, m3; v, kmoli; Rgr = 8 314 J/kmol K; T, K; m, kg; Rjg; J/kg K 


— În ST: p, kgf/m?; V,m; v, kmoli; Rgr = 848 kgfm/kmol°K; Rygm, kgfm/kgfoK. 


Egalînd (a) cu (b) rezultă vR = mR,. Raportul m/v = M se numește masă moleculară. 
Există relația R = M;R}. Pentru aer: 8314 = Ma:287 sau Ma = 28,96 kg/kmol. În mod 
analog, din (c)- şi (d) rezultă Gy — greutatea moleculară. Pentru aer: G y, =848/29,27 =28,96 


kgf/kmol. 
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MOTOARE PENTRU AUTOVEHICULE 

CEEE E E EE E E E E 
„SECȚIUNI LONGITUDINALE 

ŞI TRANSVERSALE 


SN 


CM 
NS 


| 23 


AEEA N 


DA, | 
LL 


al 


a) şi transversală (b) prin motorul turismului DACIA-1300 


per 


K 


da 


(caracteristici constructive — v. tab. 1.5). 


Planşa I. Secţiune longitudinală 
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Planșa a II-a.. Secţiune longitudinală (a) și transversală (b) prin motorul | 
Saviem 797—05 (caracteristici constructive — v. tab. 1.5). 
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Planşa a III-a. Secţiune longitudinală (a) și transversală (b)-prin motorul SR-211 


(caracteristici constructive — v. tab. 1.5). 
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Planșa a IV-a. Secţiune longitudinală (a) și transversală prin motorul MAN D 2156 HMN 8 


` caracteristici constructive — v. tab. 1.5 
ESA TET Su): ( v. tab. 1.5) 
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Planşa a V-a. Secţiune longitudinală (a) şi transversală (b) prin motorul, cu aprindere prin 
comprimare FIAT 804 A, în patru timpi, cu. patru cilindri verticali, răcit cu lichid; ca- 
meră de ardere unitară, pulverizator cu patru. orificii de 0,3 mm diametru, supapă cu ecran: 
P 51,5 kW (70 CP) ia n p= 3200 rot/min; Me mat = 13,73 daN-m (14 kgt:m) la ny = 1800 rot/min; 


emar T 
1 Comin = 284...245 g/kWh (172...180 gf/CPh); V, =3,121; D x S = 95 x 110 mm; £ = 17. 
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74 x 70mm; e = 85; Bapgg = 35°55; Birse = 3°30"; Bipsa=0"5'; 


prin scînteie CITROEN 2 CV 6, în patru timpi, cu doi 


ESZ 


cilindri opuşi, răcit cu aer: 
Birga = 49°15% 


Pe maz = 213 kW (29 CP) la np = 5 750 rot/min; |M, mgg = 3,92 daN-m (4 kgfm) la nyy = 3500 rot/min; V, = 0,602 1; D x S 


Planșa a VI-a. Secţiune în planul orizontal (a) şi în planul vertical (b) prin motorul cu aprindere 


